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Reziumė 
Traukiniui važiuojant bėgiais vyksta riedmenų nuosavi svyravimai, o dėl gele-
žinkelio kelio nelygumų sužadinami priverstiniai riedmenų svyravimai. Atsira-
dus rato riedėjimo paviršiaus pažaidoms, rato ir bėgio sąveikos metu veikia di-
naminės jėgos, kurios papildomai apkrauna bėgį ir ratą. Dėl šių jėgų sukeltų 
riedmenų svyravimų gali kilti eismo įvykis, triukšmas ir neigiamas poveikis ke-
leivių važiavimo komfortui. Šiuo metu naudojamuose dinaminiuose riedmenų 
modeliuose neatsižvelgiama į aplinkos temperatūrą ir su ja susijusius geležinke-
lio kelio standumo pokyčius, o tai gali daryti įtaką tiriamų dinaminių parametrų 
nustatymo korektiškumui. Šiuo metu matematiniuose rato su pažaida ir bėgio 
sąveikos modeliuose neįvertinama viso riedmens pagrindinių masių dinamika ir 
įtaka rato su bėgio sąveikos procesui. 
Disertaciją sudaro įvadas, keturi skyriai, bendrosios išvados, literatūros ir 
autoriaus publikacijų disertacijos tema sąrašas. 
Disertacijoje tyrimų problematika, tikslas ir uždaviniai nustatyti atlikus iš-
samią Lietuvos ir užsienio mokslininkų darbų riedmenų dinamikos tema analizę. 
Pirmame skyriuje pateikta horizontaliosios ir vertikaliosios riedmenų dina-
mikos ypatumų apžvalga, išanalizuoti sistemos „riedmuo–kelias“ dinaminiai 
modeliai, išnagrinėtos riedmenų ratų pažaidos ir jų įtaka riedmenų judėjimui. 
Antrajame skyriuje aprašomas sukurtas keleivinio vagono su ratų pažaido-
mis, judančio įvairios kokybės bėgių paviršiais, matematinis modelis įvertinantis 
geležinkelio kelio elementų (bėgio, tarpinės, balasto, subbalasto) dinamiką. 
Trečiame skyriuje pateikti skaičiavimų, kuriuose įvertinti rato riedėjimo pa-
viršiaus pažaidų ir kelio nelygumų poveikis bei kelio konstrukcijos standumo 
kitimo poveikis atskiriems vagono konstrukcijos elementams, rezultatai ir jų 
analizė. 
Ketvirtame skyriuje pateikti eksperimentinių tyrimų eksploatacijos sąlygo-
mis atlikimo metodika ir gauti tyrimų rezultatai. Gauti eksperimentiniai rezulta-
tai palyginti su modeliavimo ir kitų mokslininkų tyrimų rezultatais. 
Disertacijos tema paskelbta 14 straipsnių. Disertacijos tema perskaityta 
12 pranešimų Lietuvos ir užsienio šalių konferencijose. 
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Abstract 
At running of a train on rails, natural vibrations of the rolling stock occur, 
whereas forced vibrations of the rolling stock are generated due to the track ir-
regularities. Upon emergence of defects in the wheel rolling surface, the dynam-
ic forces are operating during wheel-rail interaction, which put an additional 
load on the rail and the wheel. Due to the rolling stock vibrations induced by 
these forces, a traffic accident, noise and a negative effect on the passenger com-
fort during travel may occur. Ambient temperature and relevant track stiffness 
variations are not taken into consideration in the currently used dynamic rolling 
stock models, and this may influence the correctness of the determination of the 
dynamic parameters under study. At the present moment, mathematical models 
for interaction between the wheel with a defect and the rail give no assessment 
of the dynamics of the main mass of the whole vehicle and of the impact on the 
wheel-rail interaction process. 
Topics, aim and tasks of research in the dissertation have been determined 
upon making the exhaustive analysis of the works by Lithuanian and foreign 
scholars on the topic of the rolling stock dynamics. 
The first chapter gives an overview of the peculiarities of rolling-stock hori-
zontal and vertical dynamics and provides an analysis of the dynamic models of 
the system “Vehicle − Track”; the wheel defects of the rolling stock and their 
effect on the vehicle movement have been studied. 
The second chapter describes the developed mathematical model of a 
passenger car with wheel defects, moving on the rail surfaces of different quali-
ty, which provides an evaluation of the dynamics of railway track elements (rail, 
pad, ballast, and sub-ballast). 
The third chapter provides calculations estimating an impact of wheel rol-
ling surface defects and track unevenness as well as track construction stiffness 
variations on certain car construction elements, their results and analysis. 
The fourth chapter focuses on the methodology for conducting experimental 
investigations under real operating conditions and the obtained research results. 
The received experimental results have been compared with the simulation fin-
dings and research results of other scientists. 
The dissertation consists of the introduction, four chapters, general conclu-
sions, a list of references, and a list of author’s publications on the topic of the 
dissertation. 
A total of 14 papers have been published and 12 reports delivered on the to-
pic of the dissertation at the Lithuanian and foreign conferences. 
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Žymėjimai 
Simboliai 
2lk – kėbulo ilgis tarp šerdesų; 
2la – plotis tarp antrinės pakabos elementų; 
2lv – atstumas tarp aširačių; 
2lp – plotis tarp pirminės pakabos elementų; 
Ca – antrinės pakabos slopinimas; 
Cp – pirminės pakabos slopinimas; 
Cb – bėgio slopinimas; 
Cpb – pabėgio tarpinės slopinimas; 
Csnk – balasto slopinimas; 
k
φ  – kėbulo sukimasis apie x ašį; 
k
φ  – kėbulo sukimosi apie x ašį greitis; 
k
φ  – kėbulo sukimosi apie x ašį pagreitis; 
vi
φ  – i-ojo vežimėlio sukimasis apie x ašį; 
vi
φ  – i-ojo vežimėlio sukimosi greitis apie x ašį; 
vi
φ  – i-ojo vežimėlio sukimosi pagreitis apie x ašį; 
viii 
ai
φ  – i-ojo aširačio sukimasis apie x ašį; 
ai
φ  – i-ojo aširačio sukimosi greitis apie x ašį; 
ai
φ  – i-ojo aširačio sukimosi pagreitis apie x ašį; 
pbiφ  – i-ojo pabėgio sukimasis apie x ašį; 
pbiφ
  – i-ojo pabėgio sukimosi greitis apie x ašį; 
pbiφ
  – i-ojo pabėgio sukimosi pagreitis apie x ašį;  
Jkx – kėbulo inercijos momentas apie x; 
Jky – kėbulo inercijos momentas apie y; 
Jvx – vežimėlio inercijos momentas apie x; 
Jvy – vežimėlio inercijos momentas apie y; 
Jax – aširačio inercijos momentas apie x; 
Jpbx – pabėgio inercijos momentas apie x; 
Ka – antrinės pakabos standumas; 
Kb – bėgio standumas; 
Kp – pirminės pakabos standumas; 
Kpb – pabėgio tarpinės standumas; 
Ksnk – balasto standumas; 
Mk – kėbulo masė; 
Mv – vežimėlio masė; 
Ma – aširačio masė; 
Mb – bėgio masė; 
Mpb – pabėgio masė; 
Msnk – balasto masė; 
k
θ  – kėbulo sukimasis apie y ašį; 
vi
θ  – i-ojo vežimėlio sukimasis apie y ašį; 
k
θ  – kėbulo sukimosi greitis aplink y ašį; 
k
θ  – kėbulo sukimosi pagreitis apie y ašį; 
vi
θ  – i-ojo vežimėlio sukimosi greitis apie y ašį; 
vi
θ  – i-ojo vežimėlio sukimosi pagreitis apie y ašį; 
Zk – kėbulo vertikalus poslinkis; 
Zai – i-ojo aširačio vertikalus poslinkis; 
Zbii – i-ojo bėgio vertikalus poslinkis; 
ix 
Zpbi – i-ojo pabėgio vertikalus poslinkis; 
Zsnkii – i-ojo balasto vertikalus poslinkis; 
Zvi – i-ojo vežimėlio vertikalus poslinkis; 
∆Zbii – i-ojo bėgio nelygumas (su iščiuožos įvestine, jei reikia); 
k
Z  – kėbulo vertikalus greitis; 
k
Z  – kėbulo vertikalus pagreitis; 
vi
Z  – i-ojo vežimėlio vertikalus greitis; 
vi
Z  – i-ojo vežimėlio vertikalus pagreitis; 
ai
Z  – i-ojo aširačio vertikalus greitis; 
ai
Z  – i-ojo aširačio vertikalus pagreitis. 
Santrumpos 
L.L. – laisvės laipsnis; 
BE – baigtinis elementas; 
DSRK – dinaminė sistema „riedmuo–kelias“; 
KV – keleivinis vagonas; 
RAKP – važiuojančių riedmenų techninės būklės automatinės kontrolės priemonės; 
RMSE – vidutinė kvadratinė paklaida; 
SAIA – sukimasis apie išilginę ašį; 
SASA – sukimasis apie skersinę ašį; 
SAVA – sukimasis apie vertikalią ašį; 
SSE – liekamųjų paklaidų kvadratų suma; 
SVK – smūginio veikimo koeficientas. 
Sąvokos 
Balastas – tai rupios, birios mineralinės medžiagos sluoksnis, perimantis apkrovas nuo 
bėgio ir mažinantis pabėgių poslinkius, esant apkrovoms. 
Geležinkelio kelias – inžinerinis statinys, kurį sudaro žemės sankasa ir viršutinė kelio 
konstrukcija. 
Keleivinis vagonas – geležinkelio riedmuo, skirtas keleiviams vežti. 
Kritinis greitis – riedmenų judėjimo greitis, kuriam esant pasiekiama dinaminio stabilu-
mo riba. 
Matematinis modelis – fizinė sistema, aprašyta matematine kalba. 
Rato pažaida – rato riedėjimo paviršiaus kokybės trūkumas/defektas.  
x 
Riedmenų dinamika – inžinerijos mokslo šaka, kuri nagrinėja traukinių judėjimą vei-
kiančias jėgas. 
Riedmenų dinaminis stabilumas – riedmens fizikinė būsena užtikrinanti saugų judėjimą 
geležinkelio keliu veikiant išorinėms ir vidinėms jėgoms. 
Virpesiai – tai bet kokį objektą apibūdinančių dydžių kitimas laikui bėgant – didėjimas ir 
mažėjimas. 
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Įvadas 
Problemos formulavimas 
Transportas yra vienas svarbiausių mūsų šalies ūkio sektorių, sukuriantis iki 
12 % šalies bendrojo vidaus produkto. Vien tik geležinkeliais Lietuvoje per me-
tus vežama apie 40–45 mln. tonų krovinių ir apie 4 mln. keleivių. Nežiūrint to, 
kad iki 90 % pajamų AB „Lietuvos geležinkeliai“ gauna veždami krovinius, 
nuolatos yra investuojama ir į keleivinio riedmenų parko atnaujinimą bei į išma-
niąsias keleivių aptarnavimo technologijas. Siekiant pritraukti didesnius keleivių 
srautus, didinamas traukinių važiavimo greitis, kursavimo dažnis ir keleiviams 
siūlomas vis platesnis paslaugų spektras. Be to, svarbu nuolatos vertinti keleivių 
važiavimo komfortą (patogumą), kuriam ženkliai daro įtaką keleivinių vagonų 
kėbulų virpesiai. Šie virpesiai sukeliami dėl geležinkelio kelio ir riedmens va-
žiuoklės sąveikos važiuojant traukiniui. Šiuolaikiniai riedmenys yra pakankamai 
komfortiški, tačiau jų eksploatavimo metu atsiranda aširačių ratų riedėjimo pa-
viršiaus pažaidos ir geležinkelio kelio (bėgių) nelygumai. Riedmenims važiuo-
jant bėgiais, šie vagono važiuoklės ir kelio defektai sukelia papildomus kėbulo 
virpesius ir triukšmą, kurie gali sukelti nemalonius pojūčius keleiviams.  
Eksploatuojant geležinkelio riedmenis būtina stebėti bėgių viršutinės galvu-
tės ir ratų riedėjimo paviršiaus būklę, siekiant laiku pašalinti arba sumažinti va-
žiuoklės su bėgiais sąveikos sukeltus nepageidaujamus poveikius ir vagono pa-
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kabai, ir keleiviams. Kita vertus, atsiradus didelėms aširačio rato riedėjimo pa-
viršiaus pažaidoms, riedmenims važiuojant per dideliu greičiu gali būti pažeisti 
(sulaužyti) bėgiai, o tai sukeltų eismo įvykį. 
Darbo aktualumas 
Riedmenų eksploatavimo ir remonto specialistams iškyla problema tiksliai ir 
patikimai įvertinti vagono su ratų pažaidomis sukeliamus kėbulo virpesius ir jų 
poveikį keleiviams. Kitas svarbus aspektas – nustatyti leistiną važiavimo greitį, 
kuriuo keleivinis vagonas su ratų pažaidomis galėtų judėti iki artimiausios sto-
ties arba depo negadindamas bėgių. Geležinkelio riedmenų techninę būklę pri-
žiūrinčių įmonių specialistams atlikti natūrinius riedmenų bandymus (bando-
muosius važiavimus) yra labai brangus ir ilgai trunkantis procesas: reikia 
uždaryti tarpstočio traukinių eismą, bandymams būtų naudojami eksploatacijoje 
esantys riedmenys. Be to, kyla pavojus, kad riedmenų bandymų metu vagonai su 
rato pažaidomis gali nepataisomai sugadinti ir bėgius, ir aširačius. Šiame diser-
taciniame darbe kuriami moksliškai pagrįsti vagonų pakabos veikimo ir aširačio 
rato sąveikos su bėgiais vertinimo skaičiuojamieji metodai. Šie metodai leidžia 
riedmenų natūrinius bandymus pakeisti patikimais kompiuteriniais imitaciniais 
tyrimais. 
Tyrimų objektas 
Darbo tyrimų objektas – važiuojančio vagono, turinčio aširačio iščiuožą, va-
žiuoklės ir geležinkelio kelio sąveika. 
Darbo tikslas 
Patikslinti vagono aširačių sąveikos su bėgiais nustatymo metodiką,  papildomai 
įvertinant geležinkelio kelio standumo kitimą dėl aplinkos temperatūros pokyčių 
skirtingais metų laikais.    
Darbo uždaviniai 
Darbo tikslui pasiekti sprendžiami šie uždaviniai: 
1. Išnagrinėjus mokslo publikacijas apie riedmenų važiuoklės sąveiką 
su keliu, suformuoti darbo problematiką, tikslą ir uždavinius.  
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2. Ištirti riedmenų važiuoklės sąveikos su bėgiais dinaminius procesus, 
įvertinant geležinkelio kelio viršutinės konstrukcijos, riedmenų va-
žiuoklės ir kėbulo parametrus. 
3. Atlikus vagono teorinius dinaminių procesų tyrimus panaudojant su-
kurtą išplėstinį dinaminės sistemos „riedmuo−kelias“ matematinį 
modelį išnagrinėti rato su riedėjimo paviršiaus pažaidomis įtaką va-
gono elementų virpesiams ir poveikį keleivių patogumui skirtingais 
metų laikais (žiemą ir vasarą). 
4. Atlikus vagono su ratų iščiuožomis natūrinius bandymus (bando-
muosius važiavimus) nustatyti kėbulo vibracijų priklausomybes nuo 
važiavimo greičio ir išanalizuoti eksperimentų rezultatus. Išmatuoti 
geležinkelio kelio viršutinės konstrukcijos tamprumo modulio poky-
čius skirtingais metų laikais (žiemą ir vasarą). 
5. Palyginti teorinių tyrimų rezultatus, gautus panaudojus sukurtą dina-
minės sistemos „riedmuo–kelias“ matematinį modelį, su natūrinių 
eksperimentų rezultatais. 
Tyrimų metodika 
Darbe taikomi teoriniai skaičiuojamieji ir eksperimentiniai tyrimų metodai. 
Teorinėje dalyje taikyti analitiniai ir skaitiniai metodai, išanalizuoti dinami-
nės sistemos „riedmuo–kelias“ savieji dažniai skirtingais metų laikais ir dinami-
nių procesų charakteristikos. Tyrimuose naudota MATLAB/Simulink, TurboLab, 
ir SIMPAC programinė įranga. 
Eksperimentiniuose tyrimuose (natūriniuose bandymuose) naudojamas ban-
domasis traukinys su specialiai tyrimams atrinktais defektuotais aširačiais. 
Riedmenų dinaminiai parametrai matuoti Corrsys-Datron, Kistler Type 8395A, 
Kistler Type CDAS3A įranga. 
Darbo mokslinis naujumas 
Rengiant disertaciją buvo gauti šie transporto inžinerijos mokslui nauji rezulta-
tai: 
1. Sukurtas analitiniais ir skaitiniais metodais pagrįstas išplėstinis di-
naminės sistemos „riedmuo–kelias“ matematinis modelis, įgalinantis 
įvertinti šioje sistemoje vykstančius dinaminius procesus esant skir-
tingoms aplinkos sąlygoms (žiemą ir vasarą). 
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2. Nustatyti dinaminės sistemos „riedmuo–kelias“ savieji dažniai va-
žiuojant vagonui žiemą ir vasarą bei parodyti sistemos elementų pag-
reičių skirtumai kintant kelio statinio standumui. Nustatyti rato ir bė-
gio kontakte veikiančių jėgų pokyčiai skirtingais metų laikais. 
3. Ištirtos vagono su ratų pažaidomis kėbulo vibracijos. Nustatytos jų 
priklausomybės nuo važiavimo greičio, vagono pakabos ir geležinke-
lio kelio elementų parametrų esant skirtingiems metų laikams (žiemą 
ir vasarą). Pagal šias priklausomybes galima įvertinti keleivių važia-
vimo komfortą. 
Darbo rezultatų praktinė reikšmė 
1. Taikant siūlomą išplėstinį trimatės dinaminės sistemos „riedmuo–
kelias“ matematinį modelį vien tik skaičiuojamaisiais metodais gali-
ma tiksliai ir patikimai nustatyti leistiną keleivinio vagono su rato 
pažaidomis greitį skirtingais metų laikais (žiema ir vasarą).  
2. Siūlomo išplėstinio trimačio dinaminės sistemos „riedmuo–kelias“ 
matematinio modelio taikymas riedmenų važiuoklės sąveikai su bė-
giais tirti galėtų būti naudojamas  geležinkelio riedmenų techninę 
būklę prižiūrinčių įmonių vietoj traukinių eismą trikdančių ir ilgai 
trunkančių natūrinių riedmenų dinaminių bandymų.  
3. Remiantis eksperimentinių ir teorinių tyrimų rezultatais geležinkelių 
specialistams sudaroma galimybė išsamiau įvertinti riedmenų va-
žiuoklės sąveikos su bėgiais įtaką keleivių komfortui (patogumui). 
Ginamieji teiginiai 
1. Sukurtas sistemos „riedmuo–kelias“ matematinis modelis leidžia iš-
samiai nagrinėti dinaminius procesus atskiruose vagono važiuoklės ir 
kėbulo taškuose, įvertinus vagono pakabos, kelio statinio, rato ir bė-
gio bei jų pažaidų geometrinių parametrų poveikį nagrinėjamai sis-
temai. 
2. Sudarytas išplėstinis trimatis dinaminės sistemos „riedmuo–kelias“ 
matematinis modelis leidžia papildomai vertinti bėgio bangavimo po 
rato smūgio poveikį gretutiniams vežimėlio aširačiams.  
3. Sukurto matematinio modelio ir atliktų eksperimentinių tyrimų re-
zultatai stipriai koreliuoja tarpusavyje. Tai rodo sukurto dinaminės 
sistemos „riedmuo–kelias“ matematinio modelio patikimumą ir pat-
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virtina galimybę panaudoti jį riedmenų dinamikai vertinti geležinke-
lio įmonėse. 
Darbo rezultatų aprobavimas 
Disertacijos tema paskelbta 14 mokslinių straipsnių: vienas – mokslo žurna-
le, įtrauktame į Thomson Reuters duomenų bazės „Web of Science“ sąrašą su 
cituojamuoju rodikliu (Bureika et al. 2016a), du – Thomson Reuters duomenų 
bazės „Conference Proceedings“ leidiniuose (Steišūnas 2012, Lunys et al. 
2016a), keturi – tarptautinių duomenų bazėse esančiuose mokslo leidiniuose 
(Balevičius et al. 2014, Steišūnas et al. 2014, Bureika et al. 2016b, Dižo et al. 
2016), vienas – kitame recenzuojamame periodiniame mokslo leidinyje (Dižo 
et al. 2015b), šeši – tarptautinių konferencijų recenzuotų darbų leidiniuose (Stei-
šūnas et al. 2013, Dižo et al. 2015a, Lunys et al. 2016b, Lunys et al. 2016c, Lu-
nys et al. 2016d, Sankauskas et al. 2016). 
Disertacijoje atliktų tyrimų rezultatai buvo paskelbti dvylikoje mokslinių 
konferencijų Lietuvoje ir užsienyje: 
− 16-oje tarptautinėje konferencijoje „Transporto priemonės – 2012”, 
Kaune. 
− 8-oje tarptautinėje konferencijoje „Transbaltica – 2013“, Vilniuje. 
− VGTU jaunųjų mokslininkų konferencijoje „Mokslas – Lietuvos  
ateitis“ 2014, Vilniuje. 
− 6-joje tarptautinėje mokslo konferencijoje „Transport problems“, 
2014 m. Katovicuose, Lenkijoje.  
− 9-oje tarptautinėje konferencijoje „Transbaltica – 2015“, Vilniuje 
− 7-oje tarptautinėje mokslo konferencijoje „Transport problems“, 
2015 m. Katovicuose, Lenkijoje.  
− 22-oje tarptautinėje mokslo konferencijoje „Current problems in rail 
vehicles – prorail 2015“, Žilina, Slovakia.  
− VGTU jaunųjų mokslininkų konferencijoje „Mokslas – Lietuvos  
ateitis“ 2016, Vilniuje. 
− VIII tarptautinėje mokslo konferencijoje „Transport Problems 2016“, 
Katovicuose, Lenkijoje. 
− 20-oje tarptautinėje mokslo konferencijoje „Transport Means 2016“, 
Juodkrantėje. 
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− 3-oje jaunųjų mokslininkų konferencijoje „Eksperimentiniai ir skai-
čiuojamieji metodai inžinerijoje“ 2016, Usti nad Labem, Čekija. 
− 2-oje tarptautinėje konferencijoje „Europe-Asia transport bridge“, 
2016 m, Tbilisyje, Gruzijoje. 
Disertacijos struktūra 
Disertaciją sudaro įvadas, keturi skyriai ir išvados. Darbo apimtis yra 141 pusla-
pis, neskaitant priedų, tekste panaudota 113 numeruotų formulių, 64 paveikslai ir 
17 lentelių. Disertacijoje panaudoti 138 literatūros šaltiniai. 
Padėkos 
Nuoširdžiai dėkoju visiems Geležinkelių transporto katedros darbuotojams už 
patarimus, pamokymus ir nuolatinį palaikymą rengiant šią disertaciją. 
Esu labai dėkingas savo moksliniam vadovui doc. dr. Gintautui Bureikai, 
kuris visą šį laikotarpį mane skatino, rūpinosi sklandžia darbo rengimo eiga ir 
suteikė puikių galimybių tobulėti. 
Ypatingos padėkos nusipelno prof. habil. dr. Marijonas Bogdevičius, kaip 
žinomas transporto priemonių dinamikos specialistas, suteikęs neįkainuojamų 
patarimų tobulinant disertaciją. 
Labiausiai dėkoju savo šeimai už palaikymą, supratingumą ir kantrybę. 
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Mokslinių darbų,  
skirtų riedmenų dinamikos 
nagrinėjimui, analizė 
Šiame skyriuje apžvelgiami moksliniai straipsniai, kuriuose nagrinėjami riedme-
nų horizontaliosios ir vertikaliosios dinamikos ypatumai ir riedmenų judėjimo 
tolygumą bei saugumui darantys įtaką veiksniai. Analizuojami sukurti matema-
tiniai modeliai nagrinėjantys riedmens ir geležinkelio kelio sąveiką bei tiriantys 
juose vykstančius dinaminius procesus. Gilinamasi į riedmenų ratų pažaidas ir jų 
poveikį. Apžvelgiamos riedmenų važiuoklės ir pakabos parametrų tyrimo ir to-
bulinimo tendencijos. 
Skyriaus tematika paskelbtos keturios publikacijos (Steišūnas et al. 2013, 
Bureika et al. 2016a, Bureika et al. 2016b, Lunys  et al. 2016a,). 
1.1. Riedmenų horizontaliosios ir vertikaliosios 
dinamikos ypatumų apžvalga 
Pasaulyje yra atliekama daugybė mokslo darbų, nagrinėjančių geležinkelio 
riedmenų horizontaliosios ir vertikaliosios dinamikos parametrus bei jų įtaką 
traukinių judėjimo tolygumui, stabilumui bei eismo saugai. Jau 1965 m. 
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A. H. Wickens nagrinėjo supaprastinto keturračio vagono modelio dinaminį nes-
tabilumą, kurį įtakojo rato ir bėgio kontakte veikiančios santykinio slydimo jė-
gos bei rato profilio kūgiškumas (Wickens 1965). Vėliau rato ir bėgio kontakto 
charakteristikas išsamiai nagrinėjo (Moreau 1992, Pyrgidis 1990). 
Mokslininkai nagrinėja riedmens rato antbriaunio kūgiškumo bei ratų smū-
gių įtaką traukinio nuvažiavimui nuo bėgių (Kalker 1982). Tiriant šią įtaką da-
roma prielaida, kad rato briaunos „lipimo“ ant bėgio galvutės procesas yra kva-
zistatinis. Šiuo atveju rato antbriaunių „lipimo“ nuvažiuojant nuo bėgių kriterijai 
būtų gaunami analizuojant aširačius veikiančias jėgas (Weinstock 1984). Vienas 
iš tiriamo objektų yra klasikinė nuvažiavimo nuo bėgių lygtis (Jalil 1996), kuri 
aprašo tarp rato ir bėgio atsiradusį trinties slydimą. Kitas tyrimo objektas yra 
vadinamoji apytikslė analitinė formulė (Elkins et al. 2000), kuri aprašo ra-
to/bėgių slinkties jėgų poveikį. Kinų tyrėjų ant stendo atlikti vieno aširačio rato 
antbriaunio „lipimo“ nuvažiuojant nuo bėgių laboratoriniai tyrimai patvirtina 
teorinės analizės rezultatus. Tiriamas nuriedėjimas nuo bėgių dėl rato smūgių, 
kaip dinaminio nuvažiavimo nuo bėgių rūšis. Nuvažiavimo nuo bėgių kriterijai 
yra pateikti, atsižvelgiant į rato šokinėjimo aukštį, skersinę smūgio jėgą ir ratų 
vertikalią apkrovą. Analizuojami veiksniai: aširačio šoninio smūgio greitis, rato 
antbriaunio kampas, rato/bėgio trinties koeficientas, rato vertikali apkrova ir 
smūgio laiko intervalas aširačiams nuvažiuojant nuo bėgių (Zeng et al. 2008). 
Mažo spindulio (180–300 m) kelio kreivėse, kuriose susidaro didelis ašira-
čio vidinių/išorinių ratų riedėjimo spindulių skirtumas, yra sudėtinga nustatyti 
reiškinius, tokius kaip bėgių bangavimą, triukšmą, nuvažiavimą nuo bėgių ir kt. 
(Matsumoto et al. 2005). Ištirtas vagono rato ir bėgio trinties modifikatoriaus 
poveikis kelio kreivėse ir nustatyta jo įtaka vagono riedėjimui. Tyrimo rezultatai 
rodo, kad trinties modifikatorius gali sumažinti vežimėlio priekinių ratų skersi-
nes jėgas ir galinių ratų išilgines jėgas, kurios sukelia anksčiau minėtus nepagei-
daujamus reiškinius mažo spindulio kelio kreivėse. 
Kinų mokslininkai tiria geležinkelio riedmenų dinaminių savybių pokyčius 
didėjant važiavimo greičiui iki 250 km/h. Dėl didelio greičio kylantys virpesiai 
daro įtaką ne tik keleivių komfortui, bet tai taip pat gali sukelti vagono nuriedė-
jimą nuo bėgių. Darbe (Wei et al. 2012) pasiūlytas pagerintas greitas ir tikslus 
rato/bėgio kontakto jėgos nustatymo metodas, kuris apima horizontalias aširačio 
santykinio slydimo bėgiais ir normalines jėgas. Pasiūlyta modeliavimo sistema 
gali būti naudojama tirti dinaminiam riedmenų nuvažiavimo nuo bėgių mecha-
nizmui, analizuoti riedmenų nuvažiavimo nuo bėgių sąlygas ir darančius įtaką 
veiksnius, nustatyti pagrindinę įvykio priežastį. 
Vertinant riedmenų riedėjimo tolygumą ir stabilumą, būtina atsižvelgti į tam 
tikrus rodiklius, kriterijus ir kelio nelygumus (Жаров 2010). Labai svarbu nusta-
tyti ekstremalias reikšmes esant nepalankiausiam pradinių duomenų deriniui. 
Atskiras uždavinys yra parinkti rodiklius, charakterizuojančius nuriedėjimo nuo 
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bėgių tikimybę. Šio uždavinio sprendimo variantai analizuojami pasitelkus di-
naminio modeliavimo programinį paketą UM (Universal Mechanism). Išskiria-
mos trys rodiklių grupės: geometriniai rodikliai, jėgų rodikliai ir mišrūs rodik-
liai. Tiriant įvairių kelio ir riedmenų parametrų įtaką nuriedėjimo nuo bėgių 
tikimybės rodikliams ir kuriant matematinius modelius rekomenduojama pasi-
rinkti kelio ruožus su nelygumais, kurių amplitudė tolygiai auga, nes tai gali 
sukelti pavojingą reiškinį – rezonansą. 
Ieškant būdų saugiam traukinių eismui užtikrinti, būtina nustatyti kelio ir 
riedmenų parametrus, ženkliai darančius įtaką eismo saugai (Черкашин et al. 
2010). Nuriedėjimų nuo bėgių statistika rodo, kad dėl rato „lipimo“ ant bėgio 
dažniausiai nurieda tušti krovininiai vagonai tiesiuose kelio ruožuose arba lėkš-
tose kreivėse. Aukšto svorio centro ir standesnio kėbulo vagonai daugiau linkę 
nuriedėti. Nuriedėjimas dažniau įvyksta judant sausais bėgiais dėl galimos di-
desnės trinties tarp rato antbriaunio ir bėgio, kurie paspartina rato „lipimą“. Di-
delę įtaką eismo saugai turi kelio ir riedmens techninė būklė, o taip pat traukinio 
judėjimo režimai, kuriems keičiantis sukeliamos didžiulės traukinio išilginės 
dinaminės jėgos (Bureika et al. 2016). Kylančios išilginės jėgos gali „išspausti“ 
vagoną iš sąstato. 
JAV mokslininkai tiria geležinkelio riedmenų ratų nusidėvėjimo įtaką trau-
kinio važiavimo stabilumui. Didelė dalis prekinių vagonų ratų išdilų yra įdubos 
formos (angl. hollow-worn). Daroma prielaida, kad tokios išdilos turi įtakos va-
gonų vingiavimo reiškiniui (angl. hunting) (Sawley et al. 2005). Modeliuojant ir 
testuojant riedmenis buvo nagrinėjamas rato išdilų poveikis rato/bėgių kontaktų 
geometrijai ir riedmenų stabilumui. Galima daryti išvadą, kad nusidėvėję ratlan-
kiai nėra riedmenų vingiavimo proceso priežastis, bet gali sukelti skersinius 
riedmens pagreičius, artimus nuosavų vingiavimų metu. Taip pat atkreipiamas 
dėmesys į kiekvieno aširačio riedėjimo ratų skersmenų skirtumus ir jų svarbą 
modeliuojant dinaminius procesus su nusidėvėjusiais ratais (Kumar et al. 1984). 
Teoriniais metodais bandoma numatyti ir įvertinti riedmenų nuvažiavimus nuo 
bėgių. Naudojamas supaprastintas dinaminis aširačio modelis. Šis modelis gali 
būti naudojamas nuvažiuojančių nuo bėgių riedmenų elgsenai nagrinėti (Cho 
et al. 2012). Nuriedėjimo nuo bėgių tipas priklauso nuo susidarančių horizonta-
lių ir vertikalių jėgų, antbriaunio formos ir trinties koeficiento derinio. Pagal šį 
teorinį supaprastinto aširačio nuvažiavimo nuo bėgių modelį, nuvažiavimas nuo 
bėgių yra klasifikuojami kaip slydimas, slydimas/apvirtimas, pakilimas, „lipi-
mas“/ apvirtimas ir „grynasis“ apsivertimas. Teoriniai aširačio modelio nuvažia-
vimo nuo bėgių imitacijos rezultatai sutampa su kitų tyrėjų modelių bandymo 
rezultatais (Koo et al. 2012).  
Rusų mokslininkas (Лысюк 1997) ištyręs įvairius traukinių nuriedėjimo nuo 
bėgių atvejus, nustatė jų priežastis ir išnagrinėjo aširačio nuvažiavimo nuo bėgio 
procesą.  
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Bandymais, kuriems vadovavo rusų tyrėjas A. Koganas, buvo nustatyta, kad 
esančios ribinės dinaminių rodiklių, nusakančių prekinių vagonų stabilumą, 
reikšmės netinka tuščių prekinių vagonų dinaminėms savybėms ir eismo saugai 
vertinti. Tyrimo metu tuštiems vagonams su techniškai tvarkinga važiuokle,  
įveikiant tam tikras kelio atkarpas, dinaminiai rodikliai viršijo leistinas saugos 
normas (Коган 1997).  
Vokiečių mokslininkas (Wagner 2009) nagrinėja vagono aširačio netiesinę 
dinamiką Dufingo osciliatoriumi su harmoniniais žadinimais. Pagrindinis tyrimo 
tikslas yra ištirti aširačio elgesį esant labai dideliems iki 500 km/h judėjimo grei-
čiams. Tačiau pateikti rezultatai grynai teorinio pobūdžio. 
Kiti tyrėjai (Fan et al. 2006, Sunami et al. 2012) pasitelkę dinaminius ried-
menų modelius ir natūrinius eksperimentus nagrinėja riedmenų judėjimo toly-
gumą ir priemones didinančias stabilumą ir saugą. Japonų mokslininkai (Ishida 
et al. 1999) analizavo riedmenų judėjimo saugos kriterijus vertindami ašies  
apkrovos svyravimų pokyčius esant dideliems greičiams (iki 300 km/h). Nusta-
tyta kairės ir dešinės aširačio pusių apkrovų pusiausvyros įtaka riedmenų judė-
jimo stabilumui. Pagal tai pasiūlytas patobulinto Nadalio kriterijaus panaudoji-
mas vertinant riedmenų judėjimo stabilumą. 
Pietų Korėjos mokslininkai (Eom et al. 2010) pasinaudoję dinaminio mode-
liavimo programiniu paketu ADAMS/Rail, atliko aibę tyrimų, nagrinėdami trau-
kinio saugos kriterijus, judant kelio kreivėmis. Tyrimuose buvo keičiamas kelio 
kreivės spindulys, kreivės ilgis, traukinio važiavimo greitis bei išorinio bėgio 
pakylos aukštis. Nustatyta, kad esant nedideliems iki 10 km/h važiavimo grei-
čiams, vidinės aširačio pusės nuriedėjimo nuo bėgių koeficiento reikšmės yra 
didesnės už išorinės pusės, tačiau kylant greičiams, išorinės pusės nuriedėjimo 
nuo bėgių koeficientas tampa didesnis lyginant su vidinės pusės. Taip pat tyri-
mai parodė, kad didėjant išorinio bėgio pakylai, nuriedėjimo nuo bėgių koefi-
cientas tolygiai didėja abiejose aširačio pusėse.  
Izraelio tyrėjai (Rubinstein et al. 2004) lygina dinaminių modelių kūrimo ir 
jų judėjimo imitacijos programinių paketų LMS-DADS, VEHDYN ir ADAMS 
privalumus bei trūkumus, nagrinėjant rato ir bėgio sąveikos sistemas.   
Australijos mokslininkai (Sun et al. 2002) pristatė patobulintą riedmens ir 
kelio vertikalios sąveikos dinaminį modelį, kuriame bėgių kelias nagrinėjamas 
kaip 4 sluoksnių sistema, bei įvertinami bėgių kelio ir rato nelygumai. 
Kanadiečiai (Hou et al. 2003) nagrinėjo asimetrinę riedmens ir kelio sąvei-
kos sistemą pasinaudodami savo sukurtu baigtinių elementų modelių. Jų modelis 
suteikia galimybę įvertinti rato iščiuožų, ištrupų ir nusidėvėjimų bei bėgio jung-
čių, išdylų, pažaidų, nelygumų poveikį sistemai „riedmuo–kelias“.  
Pasiūlytas dinaminis modelis riedmens važiuoklės ir kelio sąveikos priklau-
somybei nuo bėgio nelygumų esant aukštiems virpesių dažniams tirti (Baeza 
et al. 2011). Sistemos modelis sudarytas iš atskirų posistemių, kurios gali būti 
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modeliuojamos kiekviena atskirai. Šiame tyrime naudojami elastiniai aširačio ir 
kelio modeliai.  
Šveicarų mokslininkas O. Polach ištyrė santykinio slydimo jėgas, kai ried-
mens judėjimas yra ties rato ir bėgio sankibos riba (Polach 2005). Straipsnyje 
pateiktas metodas leidžia imituoti įvairias rato/bėgio kontakto sąlygas esant skir-
tingiems riedmenų ir bėgių kelio parametrų deriniams. Metodo tikslumas pagrįs-
tas natūrinių bandymų metu atliktais matavimais. 
Skandinavų tyrėjai (Berggen 2009, Berggren et al. 2010) nagrinėjo kelio ir 
riedmens vibracijas su programiniu paketu VibTrain. Gauti rezultatai lyginti su 
natūrinio eksperimento metu gautais duomenimis. Tiriamos kelio vibracijos iki 
50 Hz. Švedijos Čalmerso technikos universiteto atstovai gilinosi į riedmens ir 
kelio sąveikos modeliavimą (Nielsen et al. 2004). Patikslinti riedmens ir kelio 
sąveikos matematiniai modeliai, remiantis „riedmuo − kelias“ sąveikos imitacija 
plačiame sistemos elementų virpesių dažnių diapazone. Tikslinant modelius į-
vertinta traukinio greitis, ašies apkrova, vežimėlio tarpašinis atstumas, bėgio 
nelygumai ar rato iščiuožos sąveika su skirtingos konstrukcijos keliais. Kiti Di-
džiosios Britanijos mokslininkai ištyrė kelio ir riedmenų vibracijas kylančias 
riedmenims judant geležinkelio tuneliuose ir jų priklausomybę nuo kelio stan-
dumo, traukinio greičio ir ašies apkrovos (Cox et al. 2003). Pateikti šių vibracijų 
vertinimo ir kontrolės būdai. Nustatyta tiesioginė bėgių kelio vibracijų priklau-
somybė nuo kelio standumo. 
Tiriant horizontalią ir vertikalią riedmenų dinamiką būtini sudėtingi skaičia-
vimai, kuriami sudėtingi matematiniai modeliai, nes sistemoje „riedmuo–kelias“ 
gali veikti labai daug kintamų veiksnių. Didžiojoje dalyje darbų nagrinėjama tik 
riedmens aširačio ir bėgio sąveika, pilnai nevertinamas visos sistemos „ried-
muo–kelias“ sąveikos sudėtingumas. Atlikus riedmenų judėjimo tolygumui įtaką 
darančių veiksnių analizę ir apibendrinamus riedmenų horizontaliosios ir verti-
kaliosios dinamikos apžvalgos ypatumus, nustatyta, kad didelė dalis dėmesio 
skiriama keleivinių vagonų didelių judėjimo greičių (nuo 300 km/h iki 
500 km/h) tyrimams, tačiau visai neatsižvelgiama į ratų riedėjimo paviršiaus 
pažaidų įtaką važiavimo saugai ir keleivių komfortui.  
1.2. Geležinkelio riedmenų ratų pažaidų analizė 
Bėgių ir geležinkelio riedmenų pakabos būklei labiausiai daro įtaką riedmens 
rato riedėjimo paviršiaus parametrai ir forma. Ratas kontaktuodamas su bėgiu 
perduoda vienas kitam dideles statines ir dinamines apkrovas. Ratui riedant kelio 
nelygumais ir bėgių sandūromis susidaro didelės smūginės apkrovos, o judant 
kreivėmis atsiranda santykinis aširačio ratų slydimas.  
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Eksploatacijos metu, dėl rato ir bėgio sąveikos, gali susidaryti rato riedėjimo 
paviršiaus pažaidos. Jos atsirasti gali ir dėl gamybos netikslumų ar prastos deta-
lių apdirbimo kokybės. Pažymėtina, kad labiausiai pažaidų susidarymui įtaką 
daro stabdymas ir bėgių kelio paviršiaus nelygumai.  
Rato riedėjimo paviršiaus pažaidos yra labai žalingos, nes vagonui riedant 
atsiranda smūgiai, kurie sukelia bėgių pažaidas bei viršutinės kelio konstrukcijos 
irimą. Taip pat gali sukelti ratų lūžimus ir vagonų nuriedėjimus nuo kelio. Šių 
smūgių metu susidaro didelis triukšmas ir vibracijos, bloginantys keleivių važia-
vimo komfortą. 
Rato ir bėgio kontakto vertikalios tarpusavio sąveikos, kai ratas su pažai-
domis, jos įgauna smūginį pobūdį. Šiems tyrimams būtini ypatingi metodai, nes 
tiriami procesai yra aukštojo dažnio (iki 20 kHz). Atitinkamai maksimalios jėgos 
veikimo trukmės, priklausomai nuo traukinio važiavimo greičio, yra kelių mili-
sekundžių eilės. Pažaidoms nustatyti ir išvengti dėl jų smūginio poveikio susida-
rančių gedimų AB „Lietuvos geležinkeliai“ (LG) naudojama riedmenų automa-
tinės kontrolės prietaisų (RAKP) ATLAS-LG posistemė. „Atlas-LG“ tipo 
sistemos naudojamos Lietuvos bei Šveicarijos geležinkeliuose ir yra skirtos ava-
rinėms situacijoms išvengti. Jomis važiuojančiuose traukiniuose nustatomi va-
gonai, sukeliantys smūgines bėgio apkrovas, kurių priežastimi gali būti ratų rie-
dėjimo paviršiaus pažaidos (pvz.: iščiuožos, ištrupėjimai, netolygus 
nusidėvėjimas).  
Riedmenų apžiūrų stotyse metu šablonais ir kitais įrenginiais nustatomos ra-
tų pažaidos (1.1 pav.). Išorine apžiūra nustatomos matomos pažaidos, pavyz-
džiui, tokios kaip rato ištrupos, o šablonai naudojami rato profiliui tikrinti ir t. t. 
Metalo įtrūkiams rate nustatyti naudojami ultragarsiniai ir magnetiniai defek-
toskopai. 
 

1.1 pav. Rato matavimų šablonas ir ištrupos matavimas su liniuote 
Fig. 1.1. Railway absolute template and crack length measuring with a ruler 
1. MOKSLINIŲ DARBŲ, SKIRTŲ RIEDMENŲ DINAMIKOS NAGRINĖJIMUI, ANALIZĖ 13 
 
Visgi dalis pažaidų išorinės apžiūros metu gali likti nepastebėtos dėl žmo-
giškojo faktoriaus, todėl būtina tobulinti automatines pažaidų nustatymo prie-
mones. 
Didėjant riedmenų greičiams didėjančios dinaminės jėgos daro įtaką pažai-
dų plitimui. Netinkamos ratų formos arba neteisingas ratų ar stabdžių diskų 
montavimas gali daryti įtaką riedmens judėjimui. Šiuos reiškinius tyrė Szcolc 
(Szolc 1998). Ratų paviršiaus geometrijos pokyčių įtaką nagrinėjo Morys (1998) 
ir kiti mokslininkai (Meywerk 1999, Wallentin et al. 2005, Кудюров et al. 2010, 
Pieringer et al. 2014).  
Pagrindinės aširačio ratų pažaidos yra riedėjimo paviršiaus nusidėvėjimas, 
antbriaunio nudilimas, riedėjimo paviršiaus iščiuoža, aširačių riedėjimo pavir-
šiaus metalo sąslankos (Žygienė 2015). Pagrindiniai riedmenų ratų pažaidų tipai 
(Кочетков 2011) parodyti 1.2 paveiksle. 
 

1.2 pav. Riedmenų ratų pagrindinės pažaidos (Кочетков, А. С. 2011) 
Fig. 1.2. The main damages of rolling stock wheels 
Ratų riedėjimo paviršiaus nelygumus pagal savo poveikį bėgiui galima  
suskirstyti į du tipus: 
1. Nelygumai, sukeliantys smūginį poveikį, prarandant kontaktą (iš-
čiuožos, sąslankos, išdilos, ištrupos). Nelygumas charakterizuojamas 
nelygumo gyliu iščiuožai ir sąslankai bei ilgiu – išdilos atveju.  
2. Izoliuoti nelygumai, didinantys rato poveikį bėgiui, neprarandant 
kontakto (netolygus nusidėvėjimas).  
Antbriaunio pažaidos. Rato antbriaunis neleidžia aširačiui nuriedėti nuo bė-
gių. Ratas laikomas pažeistu, kai jo antbriaunis kritiškai suplonėja (iki 25 mm).  
Metalo sąslankos. Metalo sąslankos atsiranda esant termomechaniniams pa-
žeidimams. Intensyvi plastinė metalo deformacija įvyksta dėl staigaus stabdymo, 
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esant trumpalaikiams ratų buksavimams, ratui šokinėjant arba kai staiga įkaista 
rato metalas, o paskui staigiai atvėsta. 
Ant rato riedėjimo paviršiaus gali susidaryti kelios metalo sąslankos, taip 
pat jos gali būti vieno ir kelių sluoksnių, skirtingų sluoksnių aukščių. Eksploata-
cijos metu metalo sąslankos gali išsisluoksniuoti, atitrūkti nuo rato paviršiaus ir 
sudaryti ištrupą.  
Metalo sąslankos pavojingos tuo, kad, kaip ir iščiuožos, gali sukelti smūgio 
jėgas į bėgį ir ratą. Dėl metalo sąslankų dažnai ant rato riedėjimo paviršių susi-
formuoja iščiuožos. Kai keleivinio vagono ratas turi metalo sąslanką iki 0,5 mm, 
o prekinio iki 1 mm aukščio, eksploatuoti vagoną draudžiama. 
Riedėjimo paviršiaus nusidėvėjimas. Dauguma publikacijų apie ilgalaikį 
riedmenų ir kelio tarpusavio poveikį nagrinėja aširačio rato nusidėvėjimą 
(Meywerk 1999, Ekberg et al. 2005, Grassie et al. 2008, Jin et al. 2009, Polach 
2011). Rato nusidėvėjimo reiškinys plačiai išnagrinėtas (Brommundt 1997, Fris-
chmuth et al. 1998, Kusel et al. 1998). Esant riedėjimo paviršiaus nusidėvėjimui 
didėja traukinio judėjimo pasipriešinimas, rato ir bėgio sankiba. Rato riedėjimo 
paviršiaus nusidėvėjimas skirstomas į tolygų ir netolygų. 
Tolygus rato riedėjimo paviršiaus nusidėvėjimas, kai rato riedėjimo pavir-
šius nusidėvi tolygiai (taisyklingas „apskritimas“).  
Netolygus rato riedėjimo paviršiaus nusidėvėjimas skiriasi nuo tolygaus tuo, 
kad riedėjimo paviršius nudyla netolygiai (netaisyklingas „apskritimas“), todėl 
didėja dinaminis rato poveikis bėgiui. Rasti tokią pažaidą vagonų tikrinimo metu 
nenuėmus aširačio sudėtinga, nes netolygus nusidėvėjimas gali sudaryti vieną 
penktąją ir daugiau viso rato paviršiaus. Tokio nusidėvėjimo pasekmė yra izo-
liuoti rato nelygumai.  
Iščiuožos. Tai dažniausiai pasitaikančios ratų pažaidos, atsirandančios dėl 
rato slydimo ar užstrigusios stabdžių trinkelės (Гарипов 2012) parodyta 1.3 pa-
veiksle.  
 

1.3 pav. Vagono aširačio rato neleistina pažaida – iščiuoža 
Fig. 1.3. Flat – inadmissible damage of wagon wheelset 
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Iščiuožos atsiranda taip pat nuo ratų buksavimo, aširačio užstrigimo ar stab-
dymo įrangos gedimų. Žiemą iščiuožos atsiranda gerokai dažniau nei vasarą. 
Pagrindinės priežastys, lemiančios ratų iščiuožos susidarymą (Žygienė 2015), 
parodytos 1.4 paveiksle.  
 

1.4 pav. Priežastys lemiančios ratų iščiuožos susidarymą (Žygienė 2015) 
Fig. 1.4. Causes affecting the formation of the wheel flat  
R. Žygienė savo disertacijoje (2015) pateikia sistemos „riedmuo–kelias“ su-
kurtą skaičiavimo metodą, leidžiantį nustatyti dėl rato su pažaidomis ir bėgio su 
nelygumais sąveikos veikiančias dinamines apkrovas, kurioms daro įtaką šios 
sistemos geometriniai parametrai ir riedmenų judėjimo greičiai. 
Iščiuožos tipo ratų nelygumo smūginio poveikio bėgiui matematiniai mode-
liai dažniausiai kuriami taikant atvirkštinę Laplaso transformacijos metodiką, 
kuri buvo aptariama rusų mokslininko Kogano darbuose (Коган 1997, Коган 
et al. 2002). Vėliau šiuos modelius tobulino Rusijos ir kitų šalių mokslininkai 
(Jergeus 1998, Сладковский et al. 2008, Кудюров et al. 2010, Wallentin et al. 
2005, Гарипов et al. 2011).  
Trumpalaikės dinamikos ir ilgalaikių nusidėvėjimo procesų sujungimas yra 
labai sudėtingas ir iki šiol išsamiai neišnagrinėtas reiškinys, tačiau būtina atsiž-
velgti į fizinių veiksnių, tokių, kaip pavyzdžiui, paviršiaus šiurkštumo, medžiagų 
savybių arba mikroplyšių intensyvumo įtaką (Popp et al. 1999). Moksliniuose 
tyrimuose dažniausiai nusidėvėjimo procesai yra supaprastinti ir sąlygojami tik 
trinties jėgų, o į priklausomybę nuo plastinės deformacijos ir kitus procesus, 
darančius įtaką įtrūkimų susidarymui neatsižvelgiama. Nagrinėjant ratų pažaidas 
pastebėta, kad pažaidų susidarymo procesas yra sudėtingas ir kompleksinis pro-
cesas.  
Apibendrinant ratų pažaidų analizę, galima teigti, kad saugiam ir tolygiam 
geležinkelio riedmenų judėjimui didžiulę įtaką turi riedmenų rato riedėjimo pa-
viršiaus formos ir būklė. Dažniausiai pasitaikanti rato riedėjimo paviršiaus pa-
16 1. MOKSLINIŲ DARBŲ, SKIRTŲ RIEDMENŲ DINAMIKOS NAGRINĖJIMUI, ANALIZĖ 
 
žaida yra iščiuoža. Tyrėjai dažnai pasirenka iščiuožos tipo ratų pažaidas mode-
liuodami rato su bėgiu sąveiką. 
1.3. Sistemos „riedmuo–kelias“ dinaminių modelių 
analizė 
Nagrinėjama sistema „riedmuo–kelias“ susideda iš komponentų, nurodytų 
1.5 paveiksle. Šių komponentų sąveika gali būti analizuojama naudojant atitin-
kamas matematines lygtis, pagrįstas patikimais fiziniais modeliais.  
 

1.5 pav. Sistemos „riedmuo–kelias“ struktūrinė diagrama 
Fig. 1.5. Block diagram of the system “Vehicle–Track” 
Sistema „riedmuo–kelias“ dažniausiai modeliuojama kaip du atskiri, bet 
tarpusavyje sąveikaujantys riedmens ir bėgių kelio modeliai, kuriuose įvertina-
mos riedmens ir kelio pažaidos. 
1.3.1. Riedmenų dinaminių modelių apžvalga 
Kiekvieną geležinkelio transporto vagoną sudaro trys pagrindinės sudėtinės da-
lys (1.6 pav.): kėbulas, vežimėliai ir aširačiai. 
Kuriant dinaminius riedmenų modelius, būtina įvertinti anksčiau minėtas 
riedmens sudedamąsias dalis, jų tarpusavio sąveikas ir jungtis. Tamprieji ir svy-
ravimų slopinimo įrenginiai, jungiantys aširačius su vežimėlio rėmu sudaro pir-
minę geležinkelio riedmens pakabos pakopą. Antrinė pakabos pakopa sujungia 
riedmens kėbulą su vežimėlių rėmu.  
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1.6 pav. Pagrindinių geležinkelio riedmens sudedamųjų dalių schema 
Fig. 1.6. Scheme of the main components of the rail vehicle  
Daugelyje mokslinių publikacijų aprašytus matematinius dinaminius mode-
lius, nagrinėjančius riedmenų ir kelio problemas, galima suskirstyti į atitinkamas 
grupes (1.1 lentelė). 
1.1 lentelė. Dinaminiai riedmenų modeliai ir nagrinėjamos problemos (Popp et al. 1999) 
Table 1.1. Dynamic models of rail vehicles and problem areas  
Riedmens 
sudėtinės 
dalys 
Modeliai 
Standūs modeliai 
(0–50) Hz 
Elastiniai modeliai 
(50–20) kHz 
Pažaidų ir gedimų 
modeliai 
Kėbulas Važiavimo kom-
fortas 
Struktūros vibracijos 
Vidinis triukšmas 
Vėjo gūsiai 
Vežimėlis Važiavimo sta-
bilumas, tolygumas 
Detalių nuovargis --------- 
Aširatis Važiavimo sta-
bilumas 
Sąsaja su pažaidų 
modeliais 
Riedėjimo triukšmas 
Detalių nuovargis 
Sąveika su pažaidų 
modeliais  
Disbalansas, dinaminės 
rato apkrovos, rato iš-
čiuožos, rato ištrupos, 
rato geometrija 
 
Standūs dinaminiai modeliai dažniausiai naudojami žemų dažnių (0–50) Hz 
svyravimams nagrinėti. Elastiniai modeliai yra tinkami nagrinėti vidutinio ir 
aukšto dažnio diapazono (50 Hz–20 kHz) svyravimus. Esami riedmens sudėtinių 
dalių modeliai daugiausia buvo sukurti akustinėms problemoms išspręsti. Yra 
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sukurta daug elastinių rato modelių (Grassie et al. 1982, Schneider et al. 1988). 
Svarbūs yra tikslūs modeliai su keletu laisvės laipsnių, pavyzdžiui, baigtinių 
elementų aširačio modelis, sukurtas Fingbergo (Fingberg 1990). Kinijos moksli-
ninkai (Ma et al. 2013) ištyrė aširačio/bėgio kontakto jėgų priklausomybę nuo 
aširačio ašies standumo charakteristikų. Daugiau aširačio modelių buvo paskelb-
ta (Bogacz et al. 1993, Claus et al. 1998, Periard 1998, Szolc 1998) publikacijo-
se. Modeliuojant skirtingo elastingumo aširačių judėjimą tiesiu keliu buvo lygi-
namos aširačių vertikalios vibracijos ir rato/bėgio kontakto jėgos. Nustatytas šių 
charakteristikų reikšmių mažėjimas didėjant aširačio ašies standumui. Elastingo 
vežimėlio rėmo su standžiais aširačiais dinamika nagrinėjo Meinders (1998).  
Siekiant sumažinti kelio ir rato sąveikoje kylančias jėgas bei virpesius, gele-
žinkelio riedmenyse naudojami įvairių konstrukcijų pakabų ir važiuoklių mode-
liai. Jie sudaromi iš įvairių parametrų standumo ir slopinimo elementų derinių 
(Andersson et al. 2007). Modeliai gali būti vienmačiai, dvimačiai arba trimačiai, 
tiesiniai ir netiesiniai, su klampiaisiais arba frikciniais slopintuvais ir t. t. Daž-
niausiai pakabos ir važiuoklės standumo ir slopinimo modeliai remiasi Maksvelo 
ir Kelvino–Voigto (1.7 pav.) aprašytais modelių pagrindais. 
 
a)  b) 
 

1.7 pav. Modeliai: a) Kelvino–Voigto modelis; b) Maksvelo modelis  
(Anderson et al. 2007) 
Fig. 1.7. Models: a) Kelvin–Voigt model; b) Maxwell model (Anderson et al. 2007) 
Naudojamo modelio pasirinkimas priklauso nuo riedmens pakabos tipo, 
slopintuvų konstrukcijos ir t. t. 
Riedmenys gali būti modeliuojami kaip vienmačiai, dvimačiai ar trimačiai 
modeliai. Paprasčiausias riedmens modelis yra vienmatis turintis 1 laisvės laips-
nį (1.8 pav.) modelis, sudarytas iš vieno rato, per kurį perduodama statinė kėbulo 
ir vežimėlio apkrova bėgiui.  
Toks vienmatis modelis naudojamas daugelyje straipsnių (Andersson et al. 
1999, Wu et al. 2003, Johansson et al. 1995), nagrinėjančių aukštų dažnių virpe-
sius rato – bėgio sistemoje. Dvimačiais ir daugiau laisvės laipsnių turinčiais mo-
deliais (Nielsen et al. 1995, Dong 1994) buvo aprašoma riedmens – kelio sąvei-
ka, įvertinant įvairias rato pažaidas. Dvimatis riedmens ketvirčio modelis 
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(Jaschinski 1995), įvertinantis sukimąsi, parodytas 1.9 paveiksle. Tokį patobu-
lintą modelį, įvertinantį bėgių kelio nelygumus, pateikia Turkijos tyrėjai MAT-
LAB programinėje aplinkoje (Bayraktar et al. 2009). 
 

1.8 pav. Vienmatis 1 laisvės laipsnio riedmens modelis 
Fig. 1.8. One-dimensional 1 DOF vehicle model 

1.9 pav. Sukimąsi įvertinantis dvimatis riedmens ketvirčio modelis (Jaschinski 1995) 
Fig. 1.9. Two-dimensional model of ¼ vehicle mass considering the rotation 
Sudėtingesni dvimačių riedmenų modeliai įvertina 1/2 vežimėlių ir 1/2 kė-
bulo masės bei šių elementų kampinius svyravimus (1.10 pav.).  
Trimačiai riedmenų modeliai dažnai apimą 1/2 kėbulo, visą vežimėlį ir abu 
aširačius. Tokiais modeliais nagrinėjami riedmens elementų virpesiai, įvertinant 
kelio nelygumus, rato pažaidas ir pakabos ypatumus (Sun et al. 2002, Sun et al. 
2003, Hou et al. 2003). Vėliau tokie modeliai buvo tobulinami, įvedant vis dau-
giau elementų, įvertinančių vežamo krovinio dinamiką (Мямлин et al. 2009) ir jos 
įtaką riedmenų svyravimams, tikslinama riedmenų pakabos dinamika (Sayyaadi 
et al. 2009) papildomais netiesiniais pakabos modeliais. Pilną trimatį prekinio 
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vagono modelį savo daktaro disertacijoje nagrinėja kanadietis Rajib (2012) su 
tikslu sukurti išmanųjį aširatį, kuris galėtų automatiškai nustatyti aširačio pažaidas. 
Geležinkelio kelias modeliuojamas kaip sija, įvertinant ne tik bėgio, bet ir pabėgio, 
bei balasto parametrus, tačiau nekreipiama dėmesio į kelio nelygumus.  
Tobulėjant kompiuterinei technikai ir programinei įrangai kuriami galingi 
dinaminio modeliavimo programiniai paketai, turintys jau paruoštus, labai sudė-
tingus, daugybę laisvės laipsnių turinčius riedmenų modelius. Labai plačias mo-
deliavimo galimybes suteikia Multi-Body Simulation Software SIMPAC, VI-
GRADE kompanijos programa VI-RAIL ar Rusijos Briansko valstybinio techni-
kos universiteto „UNIVERSAL MECHANISM“ programiniai paketai. 
 

1.10 pav. Pusinis, sukimąsi įvertinantis, dvimatis riedmens modelis 
Fig. 1.10. Two-dimensional model of ½ vehicle mass considering the rotation 
Pastarasis suteikia galimybę vykdyti kompiuterinius eksperimentus su iki 
110 laisvės laipsnių turinčiais riedmenų dinaminiais modeliais (1.11 pav.). Ta-
čiau daugelyje šių programinių paketų nėra vertinamos ratų pažaidos ir nėra tiks-
lūs kelio modeliai. Dažnai imamas tik bėgio standumas ir slopinimas, neatsiž-
velgiama į pabėgių, balasto ir sankasos parametrus bei jų įtaką riedmenų 
judėjimo tolygumui. 
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1.11 pav. Kompiuteriniai dinaminiai modeliai (Universal Mechanism 7.0) 
Fig. 1.11. Computer dynamic models (Universal Mechanism 7.0) 
1.3.2. Geležinkelio kelio dinaminių modelių apžvalga 
Sistemos „riedmuo–kelias“ kelio modelio dalį priklausomai nuo norimo tikslu-
mo gali sudaryti (1.12 pav.) bėgis, pabėgis ir geležinkelio sankasa. Sankasa su-
daryta iš balasto, subbalasto ir grunto sluoksnių (Žygienė 2015). 
 

1.12 pav. Geležinkelio kelio elementai: 1 – bėgis, 2 – tarpinė, 3 – pabėgis,  
4 – balasto sluoksnis, 5 – subbalasto sluoksnis, 6 – grunto sluoksnis (Žygienė 2015) 
Fig. 1.12. Railway elements: 1 – rail, 2 – pad, 3 – sleeper, 4 – ballast layer,  
5 – subballast layer, 6 – soil layer (Žygienė 2015) 
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Moksliniuose straipsniuose aprašytus matematinius dinaminius kelio mode-
lius galima suskirstyti į atitinkamas grupes (1.2 lentelė). 
1.2 lentelė. Geležinkelio kelio dinaminiai modeliai ir nagrinėjamos problemos  
(Popp et al. 1999) 
Table 1.2. Dynamic models of tracks and problem areas  
Bėgių kelio 
sudedamo-
sios dalys 
Modeliai 
Tolydūs modeliai  
(neribojamas ilgis) 
Diskretiniai modeliai 
(ribojamas/neribo-
jamas ilgis) 
Pažeidimų ir gedimų 
modeliai 
Bėgis Sąsaja su pažaidų 
modeliais 
Sąsaja su pažaidų 
modeliais 
Apkrovos 
Nelygumai 
Bėgio nuovargis 
Tarpiklis Modeliavimo  
parametrai 
Modeliavimo  
parametrai  
Pažaidos, nusidėvė-
jimas 
Trinties įtaka 
Pabėgis Daugiasluoksnių 
modelių paramertai 
Išilginis judėjimas  Trinties įtaka 
Pažeidimai 
Balastas Modeliavimo para-
metrai 
Modeliavimo para-
metrai 
Susidėvėjimas 
Nusėdimas 
Pulverizacija 
Gruntas Modeliavimo para-
metrai 
Kelio ir grunto ryšiai Grunto tankinimas 
Nusėdimas 
 
Klasikinis tolydus neribojamo ilgio kelio modelis yra išsamiai išnagrinėtas 
(Esveld 2001). Tyrimai pradėti mokslininko S. Timošenko 1915 m. Jis nagrinėjo 
begalinį Bernulio-Eulerio spindulį elastinio Winklerio pagrindu prie statinių ir 
dinaminių apkrovų. Šis modelis vėliau buvo analizuotas pagrinde pasitelkus Fur-
jė transformavimo metodiką (Kaas-Petersen 1986), o vėlesni papildymai pasiū-
lyti K. Popp (Popp et al. 1994) ir kitų (Stadler et al. 1970, Periard 1998). Vėliau 
Bernulio-Eulerio sijos veikiamos harmoninių judančių jėgų sąvoka buvo išplėsta 
į Timošenko siją (Bogacz et al. 1989a, Bogacz et al. 1989b). Tolydiniai (tęsti-
niai) modeliai išplėsti nuo vieno lygio modelių iki trijų lygių, bei tolydinius da-
linius modelius (Knothe et al. 1993). Daliniai modeliai pakeisti atitinkamomis 
spyruoklių-slopintuvų sistemomis (Dietermann et al. 1996, Metrikine et al. 
1997). 
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Diskretiniai geležinkelio kelio modeliai apima atskirą bėgį įskaitant pabė-
gius ir balastą (1.13 pav.). Jie gali būti skirstomi į begalinius ir apibrėžto ilgio. 
Tokie modeliai buvo kuriami K. Popp ir kitų mokslininkų (Bogacz et al. 1993, 
Kruse et al. 1998, Krzyzynski et al. 1997). Šių modelių analizei pasitelkiama 
Floquet’o teorema (Belotserkovskiy 1996, Jezequel 1981, Vesnitskii et al. 
1995). Riboto ilgio diskretiniai modeliai įprastai yra pagrįsti baigtinių elementų 
metodu. Šie modeliai išsamiai aprašyti Konthe ir kitų mokslininkų (Knothe et al. 
1993, Ripke et al. 1991, Grassie et al. 1982, Olsson 1986, Periard 1998, Turek 
1995, Verbic et al. 1997, Dahlberg 2006).  
 

1.13 pav. Bėgis ant atskirų atramų 
Fig. 1.13. Rail on separate sticks  
Geležinkelio kelio pažaidų modelius savo darbuose nagrinėja Graikijos 
mokslininkai (Giannakos et al 1994, Giannakos 2014). 
Aktualūs DSRK modeliai pateikiama 1.3 lentelėje. 
1.3 lentelė. Dineminės sistemos „riedmuo–kelias“ modelių apžvalga 
Table 1.3. Overview of dynamic system “vehicle–track” models  
DSRK 
modelio 
(autorius, 
metai) 
Tikslas Riedmens 
modelis 
Kelio modelis Riedmens 
tipas 
1 2 3 4 5 
Žygienė 
2015 
Rato pažaidos povei-
kis bėgiui 
1/8 riedmens BE, 4 lygių prekinis 
Rajib 2012 Išmanaus aširačio 
kūrimas 
Pilnas riedmens Eulerio sija, 3 
lygių 
prekinis 
Sun et al. 
2008 
Horizontalaus 
aširačio judėjimo 
kreivėse tyrimas 
Pilnas riedmens Supaprastintas 
1 lygio 
prekinis 
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1.3 lentelės pabaiga
1 2 3 4 5 
Sayyaadi 
et al. 2009 
Pneumatinės pakabos 
elementų įtakos 
važiavimui tyrimas 
Pilnas riedmens Supaprastintas 
1 lygio 
keleivinis 
Daniel 
et al. 2008 
Vežimėlio judėjimas 
kelio kreivėse  
Trimatis 
vežimėlio, 
elastingi 
aširačiai 
Supaprastintas prekinis 
Vasic et al. 
2010 
Nusidėvėjimas rato –
 bėgio kontakte 
Vienas aširatis Daugiasluoks-
nis, elastingas 
prekinis 
Sun et al. 
2010 
Rato – bėgio nusidė-
vėjimas kreivėse 
Pilnas riedmens Supaprastintas prekinis 
Wang et al. 
2015 
Pakabos parametrų 
tyrimas 
1/8 riedmens 
(išsamus hidrau-
linių slopintuvų 
modelis) 
Supaprastintas keleivinis 
Soukup 
et al. 2016 
Pakabos parametrų 
poveikis kėbulo vir-
pesiams 
Pilnas kėbulo Nevertinamas prekinis 
Eris et al. 
2016 
Aktyvių vertikalių 
virpesių slopintuvų 
įtaka 
Supaprastintas, 
½ riedmens be 
aširačių, 
papildomai 
netiesinis 
aktyvių 
slopintuvų 
modelis 
Supaprastin-
tas, tik kelio 
nelygumų 
poveikis 
keleivinis 
Li et al. 
2016 
Riedmens ir geležin-
kelio tilto sąveikos 
tyrimas 
½ riedmens, 
supaprastintas 
BE, daugias-
luoksnis, elas-
tingas 
prekinis 
Ding et al. 
2014 
Rato pažaidos įtakos 
keliui tyrimas 
Supaprastintas, 
½ riedmens 
Eulerio sija, 
90 L.L 
prekinis 
Eom et al. 
2010 
Nuriedėjimo nuo 
bėgių tyrimas 
Pilnas riedmens Supaprastin-
tas, 1 lygis 
prekinis 
Guiral 
et al. 2015 
Riedmens-kelio są-
veikos tyrimas 
Elastingas ašira-
čio 
Supaprastin-
tas, 1 lygis 
prekinis 
Alexandrou 
et al. 2016 
Iščiuožos poveikis 
kelio statiniui 
½ riedmens BE, daugias-
luoksnis 
keleivinis  
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Apibendrinant sistemos „riedmuo–kelias“ dinaminių modelių analizę galima 
teigti, kad nagrinėjant sistemą „riedmuo − kelias“ būna dažniausiai pasirenka-
mas sudėtingas dinaminis riedmens modelis, apimantis ir riedmens gedimus, ir 
nusidėvėjimus, atsirandančius eksploatacijos metu, tačiau dažnai pasirenkamas 
labai paprastas kelio modelis. Kitu atveju, nagrinėjant geležinkelio kelią ir jo 
trūkumus, pasirenkamas supaprastintas riedmens modelis. Norint gauti patiki-
mus rezultatus, būtina suvienodinti visų nagrinėjamų modelių dedamųjų tikslu-
mo lygį. Daugelis riedmenų vertikalių jėgų matematinių modelių vertina tik tam 
tikrą dalį (1/4, 1/8) riedmenų elementų skaičiuojamųjų masių ir neįvertina visų 
riedmens elementų dinamikos poveikių svyravimams. 
1.4. Riedmenų važiuoklės ir pakabos parametrų 
tyrimų tendencijos 
Judant riedmenims rato ir bėgio kontakte susidarančios jėgos veikia visus ried-
mens važiuoklės elementus, sukelia atitinkamus virpesius. Riedmens pakabos 
paskirtis yra slopinti šiuos svyravimus ir užtikrinti stabilų ir tolygų riedmenų 
judėjimą. Eksploatuojant riedmenis, kinta jų techniniai parametrai – masė (krau-
tas ar tuščias), judėjimo greičiai, ratų riedėjimo paviršiaus geometrija ir t. t. To-
dėl ypatingai svarbu parinkti tinkamus pakabos parametrus riedmenų judėjimo 
tolygumui ir saugumui užtikrinti esant bet kokioms sąlygoms.  
Straipsnyje (Dailydka et al. 2008) pateiktas matematinis modelis, įverti-
nantis realias geležinkelio riedmenų eksploatacijos sąlygas, nagrinėtos situaci-
jos, kai ratas praranda kontaktą su bėgiu. Gautos svyravimų amplitudžių cha-
rakteristikos priklauso nuo nustatytos kelio nelygumų funkcijos ir rato 
riedėjimo greičio. Nustatyta, kad didėjantis traukinio važiavimo greitis didina 
nestabilumą. 
S. Dailydka daktaro disertacijoje (2012) sudarė tikslo funkciją racionaliems 
keleivinių vagonų vežimėlių pakabų parametrams nustatyti bei vagonų virpe-
siams iki minimumo sumažinti, siekiant pagerinti tolygios eigos rodiklius. Tiks-
lo funkcija skirta keleivinių vagonų vežimėlių pakabų parametrams optimizuoti 
esant įvairiems greičiams ir tuo pačiu maksimaliai sumažinti vagonų virpesius, 
užtikrinant riedmenų stabilumą ir tolygią eigą. Pateiktų skaičiavimų rezultatų 
analizė parodė, kad nustatant važiuoklių pakabų optimalius parametrus, tikslo 
funkcijos pagrindiniu rodikliu reiktų laikyti riedmenų stabilumo koeficientą, 
kadangi šis parametras pirmasis nusako ribinį važiavimo greitį. Skaičiuoti reikė-
tų esant mažiausiam greičiui, kuriam esant dinaminių rodiklių reikšmės viršija 
leistinas ribas. Tolimesniuose tyrimuose tikslinga ieškoti sprendinių su kitomis 
pradinių parametrų reikšmėmis, kiekvieną kartą nustatant minimalų greitį, ku-
riam esant, dinaminių rodiklių reikšmės viršija leistinas ribas.  
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Ukrainos mokslininkai sudarė matematinius modelius skirtingoms virpesių 
slopintuvų ir sudėtingų vežimėlių konstrukcijoms nagrinėti (Мямлин 2003, 
Мямлин 2002a, Николаев 2003, Манашкин et al. 2007, Вершинский et al. 
1991). Rekomenduojama projektuojant naujas ir tobulinant esamas keleivinių 
vagonų pakabas įvertinti jų dinamines savybes. Lemiamas dinaminių apkrovų 
mažinimo keleiviniuose vagonuose veiksnys, leidžiantis didinti ir važiavimo 
greičius, yra racionalių pakabos pakopų skaičiaus ir parametrų parinkimas.  
Vertinant riedmenų dinamines savybes, dažniausiai naudojami šie kriterijai: 
vertikalūs ir horizontalūs skersiniai kėbulo, vežimėlio rėmo ir ašidėžių pagrei-
čiai; eigos tolygumo koeficientas, vertinantis važiuoklės dinamikos įtaką kelei-
viui; pakabos spyruoklių deformacija ir visų pakabos pakopų dinamika; suka-
mieji kėbulo ir vežimėlio poslinkiai bei jėgos. Pažymima, kad pagrindinis 
kriterijus, lemiantis stabilų riedmenų judėjimą, yra skersinės jėgos, atsirandan-
čios tarp rato ir bėgio. Darbe (Dailydka 2012) pateiktas vagono vežimėlio paka-
bos elementų standumo skaičiavimo algoritmas, važiuojant maksimaliais grei-
čiais esant optimizuotiems dinaminiams parametrams.  
Savo darbuose Aristotelio universiteto profesorius C. Pyrgidis nagrinėjo 
greitaeigių traukinių vežimėlių konstrukciją ir jų stabilumą iki 640 km/h 
(Pyrgidis 1990). Vėliau optimizuotas geležinkelio riedmenų aširačio rato geo-
metrinis profilis, leidžiantis stabiliai judėti dideliais greičiais (Pyrgidis et al. 
2010, Pyrgidis et al. 2012, Shevtsov et al. 2005). 
Ukrainos mokslininkai nagrinėdami erdvinius judančio sąstato virpesius įver-
tino dinamines vežamo krovinio charakteristikas, kaip labai sudėtingą mechaninę 
sistemą su daugybe laisvės laipsnių (Мямлин et al. 2009). Tyrimams buvo pasi-
rinktas platforminis vagonas. Nagrinėjant platformos ir pakrautų konteinerių di-
namines charakteristikas gaunama 33-jų laisvės laipsnių sistema. Sprendžiant gau-
tą matematinį modelį, sukurtas specialus algoritmas ir kompiuterinė programa, 
skirta įvertinti nagrinėjamos platformos dinaminėms charakteristikoms. Pakrautų 
konteineriais platforminių vagonų dinaminis modelis buvo vertinamas aprašytų 
netiesinių diferencialinių lygčių sprendimais. Sukurtas matematinis modelis, algo-
ritmas ir kompiuterinė programa sudaro galimybes modeliuoti esant įvairiausiems 
techniniams vagono, kelio, važiuoklės ir pakabos parametrams. Nustatytos leisti-
nos vagono greičių reikšmės prie skirtingų platformų apkrovų. 
KTU tyrėjai (Keršys et al. 2001) nagrinėja kelio nelygumų bei greičio įtaką 
vagonų mazgų ir viso kėbulo virpesiams. Nustatyti leistini traukinių greičiai 
priklausomai nuo kelio parametrų pobūdžio. Nustatyta, kad norint sumažinti 
vagono virpesius, būtina tobulinti vežimėlių pakabas ir mažinti kelio nelygumų 
sužadinamas jėgas. 
Kita svarbi tema yra vežimėlio rėmo konstrukcija. Iš vienos pusės yra pa-
geidautina lengva konstrukcija, gerai slopinanti smūgių energiją. Priešingu atve-
ju atsirastų didelės dinaminės jėgos tarp ratų ir bėgių dėl pirminės pakabos stan-
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dumo. Iš kitos pusės būtina pakankama atsarga nuo gedimų ir lūžių. Todėl būti-
na tiksliai nustatyti vežimėlio rėmo įtempimus ir apkrovas realiomis sąlygomis. 
Skaičiuojant geležinkelių transporto priemonių parametrus, vis dar yra naudoja-
mi suformuoti „šoko faktoriai“, kurie yra nustatomi vien empiriškai (Popp et al. 
2010). Konkrečios kelio kokybės sąlygos dažniausiai lieka beveik neįvertintos. 
Alternatyva yra baigtinių elementų modeliai (BEM), leidžiantys išsamesnę nuo-
vargio analizę, įvertinantys konkrečią atitinkamų riedmenų dinaminę elgseną. 
Juos išsamiau nagrinėja (Claus et al. 1998, Mi et al. 2006, Dahlberg 2006, Miao 
et al. 2007, Kassner 2012, Han et al. 2013). 
Kinijos mokslininkai (Huang et al. 2013) aprašo žemo dažnio vagono kėbu-
lo vingiavimo problemą greitaeigiuose keleiviniuose traukiniuose. Tai blogina 
keleivių komfortą. Ištirtas įvairių keleivinio vagono pakabos parametrų poveikis 
riedmenų kėbulo vingiavimui. Nustatyta vagono kėbulo vingiavimo priklauso-
mybė nuo vagono pakabos parametrų ir ratų/bėgių būklės. Teoriniai tyrimai vė-
liau patvirtinti eksperimentiniais bandymais. Siekiant sukurti keleivių komforto 
gerinimo priemones, siūlomi matematiniai modeliai pagrįsti riedmenų vertikalių 
slopintuvų ir spyruoklių parametrų optimizavimo variantais (Berg 1999, Shieh 
et al. 2005, Qing et al. 2003). 
Ukrainiečių profesorius Y. V. Diomin tiria greičio įtaką traukinio važiavimo 
stabilumui. Straipsnyje (Diomin 1994) nagrinėjamos riedmenų su sausos trinties 
slopinimo įrenginiais kritinio greičio problemos. Tiriami kėbulo ir vežimėlių, 
vežimėlių ir aširačių jungčių parametrai. Nustatyta šių parametrų įtaka riedmens 
kritiniam greičiui. 
Šveicarijos mokslininkas nagrinėja rato profilio įtaką rato/bėgio kontaktui 
(Polach 2011). Pateikiami pasiūlymai sukurti racionaliems rato profiliams, kurie 
būtų skirti didelės galios traukos riedmenims. 
Jungtinės Karalystės mokslininkai ištyrė geležinkelio riedmenų pakabos pa-
rametrų įvertinimo problemas (Li et al. 2007). Tyrime naudojamas patobulintas 
riedmens dinaminis modelis, pagrįstas Rao–Blackwell teorema. Modeliavimo 
tikslas išmatuoti ir palyginti pakabos parametrus esant įvairioms matavimo jutiklių 
konfigūracijoms. Vėliau, norint patikrinti gautų rezultatų patikimumą, buvo atlikti 
bandymai su dyzelinio traukinio varikliniu vagonu Coradia Class 175 realiomis 
sąlygomis, kurio vežimėliuose ir kėbule buvo sumontuoti atitinkami jutikliai.  
„Riedmens–bėgio“ sistemoje atsirandančias skersines ir išilgines santykinio 
slydimo jėgoms įtaką daro rato ir ašies jungties tipas, o taip pat esantis arba ne-
santis sukimo momentas, kuris priklauso nuo rato riedėjimo plokštumos kampo 
su rato centru. 1.4 lentelėje pateikti įvairūs aširačių tipai (realūs ir teoriniai) ir 
atsirandančios jėgos. 
Geležinkelio aširačio ratų riedėjimo spindulys kinta nuo ro iki r1 (arba nuo ro 
iki r2) ne dėl deformacijos, bet dėl kūgiško ratų profilio. Šį pokytį sukelia skersi-
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nis ašies poslinkis nuo pradinės išcentruotos padėties. Santykinio slydimo jėgos 
atsiranda, kai ratų riedėjimo kryptis nesutampa su ašies poslinkio kryptimi. 
1.4 lentelė. Aširačių tipai ir juose veikiančios jėgos (Pyrgidis et al. 2006) 
Table 1.4. Types of whellsets and actual forces  
Aširačio tipas Aširačio schema Sp Τ Χ Μ 
Tradicinė ašis – kintamo kū-
giškumo ratai 
 
+ + + + 
Ašis su nepriklausomai besi-
sukančiais ratais – kintamo 
kūgiškumo ratai 
 
+ + – + 
Ašis su lankstų sujungimais – 
kintamo kūgiškumo ratai 
 
+ – + + 
Tradicinė ašis su cilindriniais 
ratais 
 
- + + – 
Tradicinė ašis su nekintamo 
kūgiškumo ratais 
 
+ + + + 
Nepriklausomai besisukantys 
ratai – kintamo kūgiškumo 
ratai 
 
+ + – + 
Ašis su pasvirusiais nepriklau-
somai besisukančiais ratais – 
kintamo kūgiškumo ratai 
 
+ + - - 
Tradicinė ašis su pasvirusiais 
ratais – kintamo kūgiškumo 
ratai 
 
+ + + - 
 
Tyrėjai (Mei et al. 2002) tiria aširačio tipo įtaką traukinio važiavimo toly-
gumui. Lyginamas standžiai sujungtų, nepriklausomai besisukančių ir su valdo-
mu pasisukimu aširačių poveikis riedmens stabilumui tiesiame kelyje ir kreivėje. 
Įrodytas aširačių su nepriklausomai besisukančiais ratais ir aširačių su valdomu 
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pasisukimu privalumas kelio kreivėse esant dideliems važiavimo greičiams lygi-
nant su standžiai sujungtais aširačiais.  
Siekiant sumažinti kėbulo svyravimus vagono antrinės pakabos pakopos to-
bulinimo proceso metu, Leighboro universiteto ir Italijos mokslininkai siūlo pa-
sinaudoti valdomomis elektromagnetinėmis ir elektro-hidraulinėmis pavaromis, 
įdiegiant jas antrinėje riedmens pakaboje (Foo et al. 2000, Goodall et al. 2002, 
Zhou et al. 2011, Colombo et al. 2014).  
Irano mokslininkai kurdami dinaminius riedmenų modelius siūlo atsižvelgti 
į netiesinį pakabos elementų elgesį (Sayyaadi et al. 2009). Jų nagrinėjamas 
riedmens dinaminis modelis turi 42 laisvės laipsnius. Darbe pristatomas išbaig-
tas netiesinis pneumatinės pakabos modelis, kuris yra dviejų skirtingų modelių 
junginys. Gautą pakabos modelį integravus į galutinį dinaminį riedmens modelį, 
gaunamas patobulintas 70 laisvės laipsnių modelis. Modeliavimo rezultatai pa-
tikrinti realiais bandymais su IRICo DMU keleiviniu traukiniu. 
Tuniso mokslininkai (Nejlaoui et al. 2013) pateikia riedmens konstrukcijos 
optimizavimo galimybes, atsižvelgiant į važiavimo komforto ir saugumo kriteri-
jus, judant nedidelio spindulio kelio kreivėmis. Ypatingas dėmesys skiriamas 
traukinių nuvažiavimo nuo bėgių rizikai ir triukšmo lygiui. Autoriai siūlo origi-
nalų algoritmą, kuris sujungia genetinius algoritmus ir Monte Carlo modeliavi-
mo metodus, riedmenų konstrukcijai optimizuoti. 
Viena iš pažangiausių vagonų pakabų (Мямлин 2003, Мямлин 2002b, 
Николаев 2003, Манашкин et al. 2007), kuri intensyviausiai slopina virpesius, 
yra pneumatinė pakaba, todėl naujuose ir moderniuose keleiviniuose riedmeny-
se, siekiant užtikrinti keleivių komfortą ir saugumą, dažnai naudojami pneumati-
niai pakabos elementai. Pažymėtina, kad tai brangi ir ypatingos priežiūros reika-
laujanti technologija. 
Apibendrinant važiuoklės ir pakabos parametrų tyrimų apžvalgą, matyti, 
kad nepakankamai dėmesio skiriama keleivinių vagonų ratų riedėjimo paviršių 
pažaidų įtakai važiavimo saugai ir komfortui nagrinėti.  
1.5. Pirmojo skyriaus išvados ir disertacijos 
uždavinių formulavimas 
1. Horizontalioji ir vertikalioji riedmenų dinamika tiriama sudėtingais 
skaičiavimais, naudojant sudėtingus matematinius modelius, nes sis-
temą „riedmuo–kelias“ veikia daugybė pastovių ir atsitiktinių dydžių. 
2. Mokslinių darbų analizė parodė, kad riedmenų rato iščiuoža yra vie-
na iš dažniausiai pasitaikančių rato pažaidų. Ypač daug dėmesio ski-
riama prekinių vagonų su ratų pažaidomis tyrimams, tačiau nepakan- 
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kamai nuodugniai išnagrinėta keleivinių vagonų ratų riedėjimo pavir-
šiaus pažaidų įtaka važiavimo saugai ir tolygumui. 
3. Didžioje dalyje publikuotų riedmenų vertikalių jėgų matematinių 
modelių įvertinta tik dalis (1/4, 1/8) riedmenų elementų (kėbulo ir 
važiuoklės) skaičiuojamųjų masių ir neįvertintas riedmenų konst-
rukcijos kitų elementų poveikis svyravimams. 
4. Sistemai „riedmuo–kelias“ nagrinėti dažniausiai pasirenkamas sudė-
tingas riedmens dinaminis modelis, tačiau supaprastinamas geležinke-
lio kelio modelis. Kitais atvejais, išplėstiniu būdu nagrinėjami geležin-
kelio kelio parametrai ir jų tarpusavio įtaka, tačiau supaprastinamas 
riedmens dinaminis modelis, o tai daro įtaką rezultatų tikslumui. 
Mokslinių darbų išsamios analizės pagrindu suformuluoti šie darbo uždavi-
niai: 
1. Ištirti riedmenų važiuoklės sąveikos su bėgiais dinaminius procesus, 
įvertinant geležinkelio kelio viršutinės konstrukcijos, riedmenų va-
žiuoklės ir kėbulo svyravimų charakteristikas (parametrus). Ištirti va-
žiuojančio keleivinio vagono aširačio rato su pažaidomis ir bėgio su 
nelygumais sąveikos procesą. 
2. Išnagrinėti keleivinio vagono rato su riedėjimo paviršiaus pažaidomis 
įtaką vagono elementų virpesiams ir poveikį keleivių patogumui skir-
tingais metų laikais (žiemą ir vasarą). 
3. Atlikti keleivinio vagono su ratų iščiuožomis natūrinius bandymus 
(bandomuosius važiavimus) ir apdoroti eksperimento duomenis. Iš-
matuoti geležinkelio kelio viršutinės konstrukcijos tamprumo modu-
lio pokyčius skirtingais metų laikais (žiemą ir vasarą). 
4. Palyginti gautus pagal sukurtą matematinį modelį tyrimo rezultatus 
su natūrinių bandymų metu gautais duomenimis. 
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1. Riedmenų su rato riedėjimo 
paviršiaus defektais  
dinaminių parametrų 
modeliavimas 
Daugelyje riedmenų vertikalių jėgų matematinių modelių yra įvertinta tik tam 
tikra dalis (1/4, 1/8) riedmenų elementų skaičiuojamųjų masių ir neįvertinamas 
visų riedmens elementų dinamikos poveikis svyravimams. Tiriant rato ar bėgio 
pažaidų poveikį riedmens judėjimo tolygumui būtini maksimaliai tikslūs, apra-
šantys rato riedėjimo paviršiaus pažaidas bei kelio nelygumus, riedmenų ir gele-
žinkelio kelio konstrukcijos dinaminiai modeliai. Šiam tikslui pasiekti kuriamas 
patikslintas išplėstinis, trimatis, keleivinio vagono su galimomis ratų pažaido-
mis, judančio bėgių keliu su nelygumais, matematinis modelis, apimantis ir ge-
ležinkelio kelio konstrukcijos atskirų elementų (bėgio, tarpinės, pabėgio, balasto 
ir subbalasto) charakteristikas. Dinaminį sistemos „riedmuo –kelias“ modelyje 
skaičiuojamąjį riedmenį sudaro vagono kėbulo, dvejų vežimėlių ir keturių ašira-
čių pilnos masės. Skaičiuojamąjį kelią sudaro bėgio, pabėgio ir balasto masės. 
Skyriaus tematika paskelbtos keturios publikacijos (Lunys et al. 2016b, Lu-
nys et al. 2016c, Lunys et al. 2016d, Steišūnas et al. 2013). 
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2.1. Keleivinio vagono su rato iščiuoža judančio 
geležinkelio keliu dinaminis modelis 
Sukurtas sistemos „riedmuo–kelias“ matematinis modelis naudojamas vertika-
lios riedmens ir bėgių kelio sąveikai, įvertinant kėbulo, vežimėlių ir aširačių 
sukamuosius svyravimus, ratų riedėjimo pažaidas, bei geležinkelio kelio nely-
gumus, tirti. Vienas iš tikslų – riedmens, kaip dinaminės sistemos virpesių nag-
rinėjimas, siekiama nustatyti pirminės ir antrinės pakabos parametrų įtaką verti-
kaliems kėbulo virpesiams. Modelis suteikia galimybę analizuoti ratų riedėjimo 
paviršiaus pažaidų įtaką sistemos virpesiams esant kelioms pažaidoms ir ant to 
paties, ir ant skirtingų aširačių. 
Sistemos „riedmuo–kelias“ dinaminio modelio struktūra atspindi 2.1 pa-
veiksle pateikta schema. 
 

2.1 pav. Sistemos „riedmuo–kelias“ modeliavimo algoritmas 
Fig. 2.1. Algorithm of system “vehicle−track” modelling 
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Nagrinėjant sistemos „riedmuo–kelias“ atskirų dedamųjų tarpusavio sąvei-
ką, priimamos prielaidos: 
1. Pirmojo vagono vežimėlio aširatis su rato riedėjimo paviršiaus 
pažaida. 
2. Vagono konstrukcijos elementai imami kaip absoliučiai standūs 
kūnai. 
3. Pirminės ir antrinės pakabos svyravimų slopinimas aprašomas 
tiesiniais slopinimo elementais. 
4. Nevertinama po gretimais pabėgiais esančių grunto sluoksnių 
tarpusavio sąveika. 
5. Bėgis aprašomas strypiniais baigtiniais elementais. 
Sudaromas matematinis modelis nuo kitų mokslo publikacijų šaltiniuose ap-
rašomų sistemos „riedmuo–kelias“ modelių išsiskiria tuo, kad yra naudojamas 
ne pusinis ar ketvirtinis, o visas keleivinio vagono su vieno arba kelių ratų riedė-
jimo paviršiaus pažaidomis. Modelis įvertina visų geležinkelio kelio konstrukci-
jos elementų – bėgio, tarpinių, pabėgių, balasto ir subbalasto parametrų įtaką 
vagono judėjimo tolygumui. Išplėstinis dinaminis modelis vertina ne tik pagrin-
dinių masių vertikalius, bet ir kampinius poslinkius. Kuriamas modelis turi 
53 laisvės laipsnius.  
Išplėstinis dinaminis modelis vertina ne tik pagrindinių masių vertikalius, 
bet ir kampinius poslinkius. Kuriamas modelis turi 53 laisvės laipsnius.  
2.1.1. Keleivinio vagono dinaminių procesų matematinis 
modeliavimas 
Keleivinio vagono modelis pritaikytas šiam tyrimui susideda iš ištiso kėbulo, 
dviejų vežimėlių ir keturių aširačių. Vagono kėbulas yra sumontuotas ant dviašių 
vežimėlių. Vežimėlių rėmai su aširačiais yra sujungti per pirminės, o su kėbulu – 
per antrinės pakabos elementus. Pirminės ir antrinės pakabos elementai yra mo-
deliuojami kaip tiesinių tampriųjų ir virpesių slopinimo elementų deriniai. Pir-
minės pakabos atskirų elementų standumas ir slopinimas yra Kp, ir Cp, o antrinės – 
Ka, ir Ca. Kadangi tiriami virpesiai yra iki 100 Hz dažnio, tai vagono kėbulas 
modeliuojamas kaip standus kūnas su mase Mc, turintis inercijos momentus Jkx ir 
Jky apie x ir y ašis. Vežimėliai priimami kaip standūs kūnai su masėmis Mv ir 
turintys inercijos momentus Jvx ir Jvy  apie x ir y ašis. Kiekvieno aširačio ašis yra 
standžiai sujungta su ratais. Visi aširačiai turi masę Ma, bei inercijos momentą 
Jax apie x ašį. Šis 17 laisvės laipsnių vagono modelis vertina vertikalius kėbulo, 
vežimėlių ir aširačių (Zk, Zv1, Zv2, Za1, Za2, Za3, Za4) poslinkius. Taip pat vertina-
mas modelio elementų sukimasis x ir y ašimis (kampiniai poslinkiai). Kėbulo 
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kampinius poslinkius nusako dydžiai 
k
θ  ir 
k
φ , vežimėlių – 
1v
θ , 
2v
θ  ir 
1v
φ , 
2v
φ , o 
aširačių – 
1a
φ , 
2a
φ , 
3a
φ  ir 
4a
φ . Geometriniai vagono parametrai: lk – pusė kėbu-
lo ilgio tarp šerdesų; la – pusė pločio tarp antrinės pakabos elementų; lv – pusė 
atstumo tarp aširačių; lp – pusė pločio tarp pirminės pakabos elementų. Bendra 
keleivinio vagono modelio struktūra yra pateikta 2.2 paveiksle. 
 

2.2 pav. Keleivinio vagono modelio schema 
Fig. 2.2. Scheme of coach vertical model   
Žemiau pateiktos vagono dinaminio modelio dedamųjų judėjimo lygtys už-
rašomos taikant Lagranžo antrojo laipsnio lygtį (Bogdevičius 2012). 
Vagono kėbulo judėjimo lygtys. 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
−−−−−+−= )(2)(2
21 vkkkavkkkakk
ZlZCZlZCZM  θθ  
)(2)(2
21 vkkkavkkka
ZlZKZlZK −−−−+− θθ . (2.1) 
Kampinis poslinkis apie y ašį: 
−−−+−+−= )(2)(2
21 vkkkkavkkkkakky ZlZlCZlZlCJ
 θθθ  
)(2)(2
21 vkkkkavkkkka
ZlZlKZlZlK −−+−+− θθ . (2.2) 
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Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−−++−+−= ))((2))((2
1111 vpvkakaavpvkakaakkx lZlZlClZlZlCJ φφφφφ
  
−−−−++−+− ))((2))((2
2222 vpvkakaavpvkakaa lZlZlClZlZlC φφφφ
  
−−−−++−+− ))(())((
1111 vpvkpkaavpvkpkaa lZlZlKlZlZlK φφφφ  
))(())((
2222 vpvkpkaavpvkpkaa lZlZlKlZlZlK φφφφ −−−++−+− . (2.3) 
Pirmojo vežimėlio judėjimo lygtys. 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
−−−−−+−+−= ))(())((
11111 kkkvvvakkkvvvavv
lZlZClZlZCZM θθθθ   
−+−+−−−−−+− ))(()(2)(2
11211111 kkkvvvaavvvpavvvp lZlZKZlZCZlZC θθθθ
  
)(2)(2))((
21111111 avvvpavvvpkkkvvva ZlZKZlZKlZlZK −−−−+−−−−− θθθθ .
 (2.4) 
Kampinis poslinkis apie y ašį: 
⋅−−−+−+−=
vpavvvvpavvvvpvvy
lKZlZlCZlZlCJ 2)(2)(2
2111111
 θθθ  
)(2)(
211111 avvvvpavvv
ZlZlKZlZ −−+−+⋅ θθ . (2.5) 
Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−−++−+−= ))(())((
111111111 apavpvppapavpvppvvx
lZlZlClZlZlCJ φφφφφ   
+−−−−++−+−
122112211
())(())((
vaaapavpvppapavpvpp
ZlClZlZlClZlZlC  φφφφ  
+−+−−−−++−+
111111
(())(())( avpvppkakvavaakakva ZlZlKlZlZlClZl φφφφφ
  
++−+−−−−++ ))(())(())
221111111 apavpvppapavpvppap
lZlZlKlZlZlKl φφφφφ  
++−+−−−−+ ))(())((
112211 kakvavaaapavpvpp lZlZlKlZlZlK φφφφ  
))((
11 kakvavaa
lZlZlK φφ −−−+ .  (2.6) 
Antrojo vežimėlio judėjimo lygtys. 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
−−−−−+−+−= ))(())((
22222 kkkvvvakkkvvvavv
lZlZClZlZCZM θθθθ   
−+−−−−−+
22422322
()(2)(2
vvvaavvvpavvvp
lZKZlZCZlZC θθθ   
−−+−−−−−+− )(2))(())(
32222 avvvpkkkvvvakkk ZlZKlZlZKlZ θθθθ  
)(2
422 avvvp
ZlZK −− θ .  (2.7) 
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Kampinis poslinkis apie y ašį 
−−−+−+−= )(2)(2
4223222 avvvvpavvvvpvvy
ZlZlCZlZlCJ  θθθ  
)(2)(2
422322 avvvvpavvvvp
ZlZlKZlZlK −−+−+− θθ . (2.8) 
Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−++−+−=
32233222
(())((
avpvppapavpvppvvx
ZlZlClZlZlCJ  φφφφ  
−−++−+−−
2244223
())(())
vpvppapavpvppap
lZlClZlZlCl φφφφ   
−−++−+−−−
222244
())(())( vavaakakvavaaapa lZlClZlZlClZ φφφφ
  
−−++−+−−−
223322
())(())( vpvppapavpvppkak lZlKlZlZlKlZ φφφφ
  
−−++−+−−−
22442233
())(())( vpvppapavpvppapa lZlKlZlZlKlZ φφφφ  
))(())(())(
222244 kakvavaakakvavaaapa lZlZlKlZlZlKlZ φφφφφ −−−++−+−−− .
 (2.9) 
Norint tiksliau aprašyti aširačių judėjimą bėgių kelio nelygumais, į judėjimo 
lygtis įtraukiami papildomi 8 kintamieji: Pai ir Iai – papildomai kelio nelygumų 
sužadintos i-ojo aširačio vertikalios jėgos. Kelio vertikalių nelygumų visiems 
vagono ratams poveikio modeliavimo schema pateikta 2.3 paveiksle. 
Šiais kintamaisiais aprašomos visos kelio nelygumų sužadintos vertikalios 
jėgos.  
Pirmojo aširačio judėjimo lygtys. 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
11111111
)((2))((2
avvvapvvvapaa
PlZZKlZZCZM ++−−+−−= θθ . (2.10) 
Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−−++−+−= ))(())((
111111111 vpvapappvpvapappaax
lZlZlClZlZlCJ φφφφφ   
111111111
))(())((
avpvapappvpvapapp
IlZlZlKlZlZlK +−−−++−+− φφφφ , 
 (2.11) 
čia 
))(())((
1121211111111 apbbabapbbaba lZZZKlZZZKP φφ −∆+−−+∆+−−= , 
 
(2.12) 
))(())((
1121211111111 apbbapbapbbapba lZZZlKlZZZlKI φφ −∆+−−+∆+−−= . 
 
(2.13)
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
2.3 pav. Vertikalių bėgių kelio nelygumų poveikio kiekvienam vagono ratui 
modeliavimo schema 
Fig. 2.3. Modelling scheme of track vertical irregularities impact on each wheel  
of wagon  
Antrojo aširačio judėjimo lygtys 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
21121122
)((2))((2
avvvapvvvapaa
PlZZKlZZCZM ++−−+−−= θθ . (2.14) 
Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−−++−+−= ))(())((
112211222 vpvapappvpvapappaax
lZlZlClZlZlCJ φφφφφ   
211221122
))(())((
avpvapappvpvapapp
IlZlZlKlZlZlK +−−−++−+− φφφφ , 
 (2.15) 
čia 
))(())((
2222222212122 apbbabapbbaba lZZZKlZZZKP φφ −∆+−−+∆+−−= , 
 
(2.16)
 
))(())((
2222222212122 apbbapbapbbapba lZZZlKlZZZlKI φφ −∆+−−+∆+−−= .
 
(2.17) 
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Trečiojo aširačio judėjimo lygtys 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
32232233
)((2))((2
avvvapvvvapaa
PlZZKlZZCZM ++−−+−−= θθ . (2.18) 
Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−−++−+−= ))(())((
223322333 vpvapappvpvapappaax
lZlZlClZlZlCJ φφφφφ   
322332233
))(())(( avpvapappvpvapapp IlZlZlKlZlZlK +−−−++−+− φφφφ ,  
 (2.19) 
čia  
))(())((
3323233313133 apbbabapbbaba lZZZKlZZZKP φφ −∆+−−+∆+−−= , 
 
(2.20) 
))(())((
3323233313133 apbbapbapbbapba lZZZlKlZZZlKI φφ −∆+−−+∆+−−= . 
 
(2.21) 
Ketvirtojo aširačio judėjimo lygtys 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
42242244
)((2))((2
avvvapvvvapaa
PlZZKlZZCZM ++−−+−−= θθ . (2.22) 
Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−−++−+−= ))(())((
224422444 vpvapappvpvapappaax
lZlZlClZlZlCJ φφφφφ   
422442244
))(())((
avpvapappvpvapapp
IlZlZlKlZlZlK +−−−++−+− φφφφ , 
 (2.23) 
čia 
))(())((
4424244414144 apbbabapbbaba lZZZKlZZZKP φφ −∆+−−+∆+−−= , 
 
(2.24)
 
))(())((
4424244414144 apbbapbapbbapba lZZZlKlZZZlKI φφ −∆+−−+∆+−−= .
 
(2.25) 
Vagonui judant bėgių keliu, rato riedėjimo pažaidos sukeltos vertikalios jė-
gos persiduoda ne tik bėgiui, bet ir visai kelio konstrukcijai – tarpinėms, pabė-
giams, balasto ir subbalasto sluoksniams bei gruntui. Todėl būtinas kelio mode-
lis šioms sąveikoms įvertinti. 
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2.1.2. Geležinkelio kelio charakteristikų matematinis 
modeliavimas 
Šis bėgių kelio modelis įvertina vertikalius bėgio, pabėgio ir balasto sluoksnio 
vertikalius poslinkius Zbij, Zpbi, Zsnkij (i – kelią veikiančio aširačio numeris, j – 
kairės ir dešinės pusės žymėjimas) judant vagonui po kiekvienu aširačio ratu. 
Bėgių kelio nelygumai atitinkamai pažymėti ∆Zbij. Modeliuojant bėgių kelią kaip 
atskiri, turintys masę elementai buvo išskirti bėgiai, pabėgiai ir balasto sluoksnis – 
Mb, Mpb, Msnk. Pabėgiai modeliuojami kaip kūnai, turintys sukimosi momentus 
Jpbx. Jų sukimąsi nusako dydžiai pbiφ , čia i – pabėgį veikiančio aširačio numeris.  
 

2.4 pav. Geležinkelio kelio elementų tarpusavio sąveikos skaičiuojamoji schema 
Fig. 2.4. Calculation scheme of interaction between railway track elements 
40 2. RIEDMENŲ SU RATO RIEDĖJIMO PAVIRŠIAUS DEFEKTAIS... 
 
Visi pagrindiniai geležinkelio kelio elementai tarpusavyje sąveikauja kaip 
standumo ir slopinimo elementų sistema. Bėgis imamas tik kaip standumo ele-
mentas Kb, nes rato/bėgio kontakte sąveikauja metalas su metalu, tad slopinimo 
reikšmės yra labai mažos. Tarp bėgio ir pabėgio esanti tarpinė imama kaip stan-
dumo-slopinimo elementas su reikšmėmis Kpb ir Cpb. Balasto, subbalasto stan-
dumas ir slopinimas pažymėtas kaip Ksnk, K0 ir Csnk, C0. Bėgių kelio schema po 
1-ojo vežimėlio 1-uoju aširačiu su poslinkių, sukimųsi ir slopinimo bei standu-
mo žymėjimais pateikta 2.4 paveiksle. Analogiškas vaizdas yra ir po kitais va-
gono aširačiais, ten kinta tik žymėjimai. 
Žemiau pateiktos kelio statinio dinaminio modelio dedamųjų judėjimo lyg-
tys užrašomos taikant Lagranžo antrojo laipsnio lygtį. 
Pirmojo (dešiniojo) bėgio judėjimo lygtys. 
Tiesinis judėjimas z ašimi priklausomai nuo aširačio numerio: 
−∆+−+∆+−= )(())((
111111111111 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
11111111 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− , (2.26) 
−∆+−+∆+−= )(())((
212122121221 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
22212122 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− , (2.27) 
−∆+−+∆+−= )(())((
313133131331 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
33313133 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− , (2.28) 
−∆+−+∆+−= )(())((
414144141441 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
44414144 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− . (2.29) 
Antrojo (kairiojo) bėgio judėjimo lygtis. 
Tiesinis judėjimas z ašimi priklausomai nuo aširačio numerio: 
+−−∆+−=
1211212112
(())(( bpbapbbabbb ZKlZZZKZM φ
  
))(())
1112121112 pbpbpbbbpbpbpbpbb lZZZClZZ φφ
 −−∆+−−−∆+ , (2.30) 
−∆+−−∆+−= )(())((
222222222222 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
22222222 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− , (2.31) 
−∆+−−∆+−= )(())((
323233232332 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
33323233 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− , (2.32) 
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−∆+−−∆+−= )(())((
424244242442 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
44424244 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− . (2.33) 
Pabėgių po kiekvienu aširačiu judėjimo lygtys. 
Tiesinis judėjimas z ašimi: 
++−−∆+=
111111111
(())(( bpbpbpbpbbbpbpbpb ZClZZZKZM
 φ  
−−+−−−−∆+
111111111
(()(()) pbsnkpbpbsnkpbsnkpbpbpbb ZClZZKlZZ
 φφ  
+++−∆+++−
12111212111
(())(() bpbpbpbpbbbpbpbpbsnk ZClZZZKlZ
 φφ  
−−−−−−∆+ )(())
11211112 pbpbsnkpbsnkpbpbpbb lZZKlZZ φφ
  
)((
1121 pbpbsnkpbsnk lZZC φ

−−− ,  (2.34) 
−∆++−−∆+= )(())((
21212221212 bbpbpbpbpbbbpbpbpb ZZClZZZKZM
 φ  
−−+−−−−
2221222
(()(() pbsnkpbpbsnkpbsnkpbpbpb ZClZZKlZ
 φφ  
+++−∆+++−
22222222221
(())(() bpbpbpbpbbbpbpbpbsnk ZClZZZKlZ
 φφ  
−−−−−−−∆+
222222222
(()(()) pbsnkpbpbsnkpbsnkpbpbpbb ZClZZKlZZ
 φφ  
)
222 pbpbsnk lZ φ

−− ,  (2.35) 
−∆++−−∆+= )(())((
31313331313 bbpbpbpbpbbbpbpbpb ZZClZZZKZM
 φ  
−−+−−−−
3331333
(()(() pbsnkpbpbsnkpbsnkpbpbpb ZClZZKlZ
 φφ  
+++−∆+++−
32333232331
(())(() bpbpbpbpbbbpbpbpbsnk ZClZZZKlZ
 φφ  
−−−−−−∆+ )(())
33233332 pbpbsnkpbsnkpbpbpbb lZZKlZZ φφ
  
)((
3323 pbpbsnkpbsnk lZZC φ

−−− ,  (2.36) 
++−−∆+=
414441414
(())(( bpbpbpbpbbbpbpbpb ZClZZZKZM
 φ  
−+−−−−∆+ )(())
44144441 pbpbsnkpbsnkpbpbpbb lZZKlZZ φφ
  
+−∆+++−−
442424414
)(()(( pbbbpbpbpbsnkpbsnk ZZZKlZZC φ
  
−−−−∆+++
44442424
(())(() pbsnkpbpbpbbbpbpbpb ZKlZZZCl φφ
  
)(()
4424442 pbpbsnkpbsnkpbpbsnk lZZClZ φφ

−−−−− . (2.37) 
Kampinis poslinkis apie x ašį: 
++−−∆+=
111111111
(())(( bpbpbpbpbpbbbpbpbpbpbx ZlClZZZlKJ
 φφ  
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−+−−−−∆+ )(())
11111111 pbpbsnkpbpbsnkpbpbpbb lZZlKlZZ φφ
  
+−∆+++−−
112121111
)(()(( pbbbpbpbpbpbsnkpbpbsnk ZZZlKlZZlC φ
  
−−−−∆+++
11112121
(())(() pbpbsnkpbpbpbbbpbpbpbpb ZlKlZZZlCl φφ
  
)(()
1121112 pbpbsnkpbpbsnkpbpbsnk lZZlClZ φφ

−−−−− , (2.38) 
++−−∆+=
212221212
(())(( bpbpbpbpbpbbbpbpbpbpbx ZlClZZZlKJ
 φφ  
−+−−−−∆+ )(())
22122221 pbpbsnkpbpbsnkpbpbpbb lZZlKlZZ φφ
  
+−∆+++−−
222222212
)(()(( pbbbpbpbpbpbsnkpbpbsnk ZZZlKlZZlC φ
  
−−−−∆+++
22222222
(())(() pbpbsnkpbpbpbbbpbpbpbpb ZlKlZZZlCl φφ
  
)(()
2222222 pbpbsnkpbpbsnkpbpbsnk lZZlClZ φφ

−−−−− , (2.39) 
++−−∆+=
313331313
(())(( bpbpbpbpbpbbbpbpbpbpbx ZlClZZZlKJ
 φφ  
−+−−−−∆+ )(())
33133331 pbpbsnkpbpbsnkpbpbpbb lZZlKlZZ φφ
  
+−∆+++−−
332323313
)(()(( pbbbpbpbpbpbsnkpbpbsnk ZZZlKlZZlC φ
  
−−−−∆+++
33332323
(())(() pbpbsnkpbpbpbbbpbpbpbpb ZlKlZZZlCl φφ
  
)(()
3323332 pbpbsnkpbpbsnkpbpbsnk lZZlClZ φφ

−−−−− , (2.40) 
++−−∆+=
414441413
(())(( bpbpbpbpbpbbbpbpbpbpbx ZlClZZZlKJ
 φφ  
−+−−−−∆+ )(())
44144441 pbpbsnkpbpbsnkpbpbpbb lZZlKlZZ φφ
  
+−∆+++−−
442424414
)(()(( pbbbpbpbpbpbsnkpbpbsnk ZZZlKlZZlC φ
  
−−−−∆+++
44442424
(())(() pbpbsnkpbpbpbbbpbpbpbpb ZlKlZZZlCl φφ
  
)(()
4424442 pbpbsnkpbpbsnkpbpbsnk lZZlClZ φφ

−−−−− . (2.41) 
Balasto judėjimo lygtys. 
Dešinės pusės balasto tiesinis judėjimas z ašimi: 
−+−++−= )()(
1111111111 pbpbsnkpbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk lZZClZZKZM φφ
  
)0()0(
110110
−−−−
snksnk
ZCZK  ,  (2.42) 
−++−=
2221221
()( pbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk ZClZZKZM
 φ  
)0()0()
210210221
−−−−+− snksnkpbpbsnk ZCZKlZ
 φ , (2.43) 
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−++−=
3331331
()( pbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk ZClZZKZM
 φ  
)0()0()
310310331
−−−−+− snksnkpbpbsnk ZCZKlZ
 φ , (2.44) 
−++−=
4441441
()( pbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk ZClZZKZM
 φ  
)0()0()
410410441
−−−−+− snksnkpbpbsnk ZCZKlZ
 φ . (2.45) 
Kairės pusės balasto tiesinis judėjimas z ašimi: 
+−++−=
121112112
()( snkpbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk ZZClZZKZM
 φ  
)0()0()
1201201
−−−−+ snksnkpbpb ZCZKl
φ , (2.46) 
+−++−=
222222222
()( snkpbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk ZZClZZKZM
 φ  
)0()0()
2202202
−−−−+ snksnkpbpb ZCZKl
φ , (2.47) 
−++−=
3332332
()( pbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk ZClZZKZM
 φ  
)0()0()
320320332
−−−−+− snksnkpbpbsnk ZCZKlZ
 φ , (2.48) 
−++−=
4442442
()( pbsnkpbpbsnkpbsnksnksnk ZClZZKZM
 φ  
)0()0()
420420442
−−−−+− snksnkpbpbsnk ZCZKlZ
 φ . (2.49) 
Aukščiau aprašytas geležinkelio kelio matematinis modelis įvertina kaip ra-
to riedėjimo pažaidos sukeltos jėgos persiduoda ne tik bėgiui, bet ir visai kelio 
konstrukcijai vertikalia kryptimi, tačiau siekiant įvertinti išilgai (x ašimi) gele-
žinkelio keliu sklindančius virpesius, būtina bėgius aprašyti strypiniais 
baigtiniais elementais. Tada galima nustatyti 2-ajam aširačiui per bėgius 
perduodamus mechaninius poveikius ir tiksliau įvertinti vežimėlio bei kėbulo 
virpesius. Geležinkelio kelio aprašyto strypiniais baigtiniais elemetais dinaminis 
modelis pateiktas 2.5 paveiksle. 
Pagal papildytą dinaminį modelį aširačio poveikis per centrinį baigtinį ele-
mentą Le pasiskirsto dviem pabėgiams (masės mpb11, mpb12) ir balastams (masės 
msnk111, msnk121, msnk112, msnk122), bei toliau perduodamas baigtiniams elementams 
LLe ir LRe. Tada lygtys (2.26), (2.27), (2.30), (2.31), (2.34), (2.35), (2.38), (2.39), 
(2.42), (2.43), (2.46), (2.47) aprašančios bėgio, pabėgio ir balasto judėjimą ir 
sukimąsi, veikiamų 1-ojo ir 2-ojo aširačių, yra pakeičiamos lygtimis kiekvienam 
veikiamam elementui atskirai. Tada ties pirmuoju pabėgiu, po pirmojo aširačio 
dešinės pusės ratu bėgio judėjimo lygtys atrodys taip: 
+−+∆+−=
11111111111111
(())(( bpbapbbabbb ZKlZZZKZM φ
  
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))(())
11111111111111111 pbpbpbbbpbpbpbpbb lZZZClZZ φφ
 −−∆+−−−∆+ ; (2.50) 
 
 
2.5 pav. Geležinkelio kelio elementų tarpusavio sąveikos dinaminis modelis 
Fig. 2.5. Dynamic model of interaction of railway track elements 
kai 1-as aširatis, 2-as pabėgis, dešinė pusė: 
+−+∆+−=
12111211211121
(())(( bpbapbbabbb ZKlZZZKZM φ
  
))(())
1211211211212121 pbpbpbbbpbpbpbpbb lZZZClZZ φφ
 −−∆+−−−∆+ ;    (2.51) 
kai 2-as aširatis, 1-as pabėgis, dešinė pusė: 
+−+∆+−=
21122112112211
(())(( bpbapbbabbb ZKlZZZKZM φ
  
))(())
21212112112121211 pbpbpbbbpbpbpbpbb lZZZClZZ φφ
 −−∆+−−−∆+ ; (2.52) 
kai 2-as aširatis, 2-as pabėgis, dešinė pusė: 
+−+∆+−=
22122212212221
(())(( bpbapbbabbb ZKlZZZKZM φ
  
))(())
22222212212222221 pbpbpbbbpbpbpbpbb lZZZClZZ φφ
 −−∆+−−−∆+ ; (2.53) 
kai 1-as aširatis, 1-as pabėgis, kairė pusė: 
−∆+−+∆+−= )(())((
11211211121121112 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
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))(()
11111121121111 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− ;  (2.54) 
kai 1-as aširatis, 2-as pabėgis, kairė pusė: 
−∆+−+∆+−= )(()((
12212211221221122 bbpbapbbabbb ZZK)lZZZKZM φ
  
))(()
1211221221212 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− ;  (2.55) 
kai 2-as aširatis, 1-as pabėgis, kairė pusė: 
−∆+−+∆+−= )(())((
21221222122122212 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
21212122122121 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− ; (2.56) 
kai 2-as aširatis, 2-as pabėgis, kairė pusė: 
−∆+−+∆+−= )(())((
22222222222222222 bbpbapbbabbb ZZKlZZZKZM φ
  
))(()
22222222222222 pbpbpbbbpbpbpbpb lZZZClZ φφ
 −−∆+−−− . (2.57) 
Analogiškai perrašomos pabėgių ir balastų judėjimo lygtys. Viso (2.1)–
(2.49) lygčių sistemą papildo 12 lygčių: 
pabėgių judėjimas z ašimi: 
−∆++−−∆+= )(())(( bijkbijkpbpbijpbpbijijkbijpbpbijpb ZZClZZZKZM
 φ  
−−+−−−− pbijsnkpbijpbsnkijpbijsnkpbijpbpbij ZClZZKlZ
 (()(() φφ  
++−∆+++− ))(()
2 pbijpbpbijijkbijkpbpbijpbsnkijk lZZZKlZ φφ
  
−−−−∆++ pbijsnkpbijpbpbijbijkbijkpb ZKlZZZC (())(( φ
  
)(() pbijpbsnkijkpbijsnkpbijpbsnkijk lZZClZ φφ

−−−−− ;  (2.58) 
pabėgių sukimasis apie išilginę ašį: 
−∆++−−∆+= )(())(( bijkbijkpbpbpbijpbpbijbijkbijpbpbpbijpbx ZZlClZZZlKJ
 φφ  
−−+−−−− pbijpbsnkpbijpbsnkijpbijpbsnkpbijpbpbij ZlClZZlKlZ
 (()(() φφ  
++−∆+++− ))(() pbijpbpbijbijkbijkpbpbijpbsnkijk lZZZKlZ φφ
  
−−−−−∆++ snkijkpbijpbsnkpbijpbpbijbijkbijkpbpb ZZlKlZZZlC (())(( φ
  
)(() pbijpbsnkijkpbijpbsnkpbijpb lZZlCl φφ

−−−− ; (2.59) 
balasto judėjimas z ašimi: 
+−++−= snkijkpbijsnkpbijpbsnkijkpbijsnksnkijksnk ZZClZZKZM
 ()( φ  
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)0()0()
00
−−−−+ snkijksnkijkpbijpb ZCZKl
φ ,  (2.60) 
čia i – aširačio numeris, j – pabėgio numeris, k – veikiama kelio pusė (dešinė 
arba kairė).  
Centriniu bėgio baigtinio elemento Le ilgis yra lygus atstumui tarp pabėgių – 
Lp. Priimame prielaidą, kad visą poveikio zoną sudaro centrinis baigtinis ele-
mentas Le ir du baigtiniai elementai iš kiekvienos pusės – LLe ir LRe. Pirmo ir 
paskutinio baigtinio elemento galuose atramos yra absoliučiai standžios. Norint 
įvertinti LLe ir LRe elementų įtaką, reikia nustatyti bėgių baigtinių elementų  
poslinkius Z ašimi: 
{ }
e
qNw )]([)( ξξ = ,   (2.61) 
čia 
p
L
xx
5
1
−
=ξ , kai pLxxx 51 +≤≤  – bedimensė koordinatė; 5Lp – baigtinio ele-
mento ilgis, {qe} – poslinkių vektorius, x – visas įveiktas atstumas, x1 – atstumas 
iki pravažiuoto pabėgio; [N(ξi)] – baigtinio elemento formos funkcijų matrica, 



 −−+−−+−= )1(   23    )21(  231)]([ 232232 ξξξξξξξξξξ
pp
LLN .(2.62) 
Kairės pusės bėgio baigtinio elemento LLe potencinė energija yra lygi: 
{ } [ ]{ } { } [ ] { }=+= ∑
=
6
2
)]([)(
2
1
2
1
i
LiLi
T
i
T
LLLe
T
LpLe qNkNqqKqE ξξ  
{ } [ ]{ } ∑
=
+=
6
2
2
)(
2
1
2
1
i
iLiLLe
T
L
wkqKq ξ ,    (2.63) 
čia [KLe], {qL} – kairės pusės baigtinio elemento standumo matrica ir poslinkio 
vektorius, kuris yra lygus: { } ] , 0, ,0[
11
ϕqq
T
L
= . 
Kairės pusės baigtinio elemento apibendrintos jėgos vektorius yra lygus: 
{ }
{ }
[ ]{ } [ ] { } { }LL
i
LcLi
T
cLLe
L
pLe
Le qKqNkNqK
q
E
Q ][)]([)(
6
2
11
=
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


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=
ξξ . 
 (2.64) 
Dešinės pusės bėgio baigtinių elemento – LRe potencinė energija yra lygi: 
{ } [ ]{ } { } [ ] { }=+= ∑
=
11
7
11
)]([)(
2
1
2
1
i
RcRi
T
c
T
RRRe
T
RRep qNkNqqKqE ξξ  
2. RIEDMENŲ SU RATO RIEDĖJIMO PAVIRŠIAUS DEFEKTAIS... 47 
 
{ } [ ]{ } ∑
=
+=
11
7
1
2
)(
2
1
2
1
i
cRiRRe
T
R
wkqKq ξ , (2.65) 
čia [KRe], {qR} – dešinės pusės baigtinio elemento standumo matrica ir poslinkio 
vektorius, kuris lygus: 
{ } 0] 0, , ,[
22
ϕqq
T
R
= .   (2.66) 
Dešinės pusės baigtinių elementų bloko apibendrintos jėgos vektorius yra 
lygus: 
{ }
{ }
{ }RRe
R
Rep
Re qK
q
E
Q ][=
∂
∂
−= .  (2.67) 
Centrinio baigtinio elemento Le potencinė energija yra lygi: 
{ } [ ]{ }ee
T
epe qKqE
2
1
= ,      (2.68) 
čia [Ke], {qe} – centrinio baigtinio elemento standumo matrica ir poslinkio vek-
torius, kuris yra lygus: 
{ } ] , , ,[
2211
ϕϕ qqq
T
e
= .                                                  (2.69) 
Centrinio baigtinio elemento apibendrintos jėgos vektorius yra lygus: 
{ }
ee
e
pe
e
qK
q
E
Q ][=
∂
∂
−=


.                                            (2.70) 
Įvertinus aširačio sukimąsi apie X ašį, skverbtis dešiniajam aširačio ratui su 
bėgiu kontakto taške c1 su bedimense koordinate ξc1 yra: 
( )[ ]{ }
eccapacc
qNlZw
111111
)( ξϕξδ =∆−+−= .  (2.71) 
Potencinė energija taške c1 bus lygi: 
1
1
3
31
1
+
+
== ∫
n
c
n
pc
n
k
dkE δδδ  (pagal Herco teoriją).                             (2.72) 
Tada apibendrintos jėgos kontakto taške c1 bus lygios: 
n
c
a
pc
z
k
Z
E
Q
a
13
1
1
1
δ=
∂
∂
−= ;                                           (2.73) 
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−= .           (2.74) 
Norint įvertinti perduodamą per kelią mechaninį poveikį 2-ajam vežimėlio 
aširačiui, reikia nustatyti bėgių baigtinio elemento kontaktuojančio su šiuo ašira-
čiu poslinkius Z ašimi: 
{ }
222
)]([
ecc
qNw ξ= ,                                                               (2.75) 
čia 
p
v
c
L
xlx
5
2
1
2
−−
=ξ , kai pLxxx 51 +≤≤  – bedimensė koordinatė; 5Lp – baigti-
nio elemento ilgis, {qe2} – poslinkių vektorius, x – visas įveiktas atstumas, x1 – 
atstumas iki pravažiuoto pabėgio; [N(ξc2)] – baigtinio elemento formos funkcijų 
matrica.  
Įvertinus 2-ojo aširačio sukimąsi apie X ašį, skverbtis dešiniajam aširačio ra-
tui su bėgiu kontakto taške c2 su bedimense koordinate ξc2 yra: 
( )[ ]{ }
2222222
)(
eccapacc
qNlZw ξϕξδ =∆−+−= .                                  (2.76) 
Potencinė energija taške c2 bus lygi: 
1
2
4
42
1
+
+
== ∫
n
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k
dkE δδδ  (pagal Herco teoriją).   (2.77) 
Tada apibendrintos jėgos kontakto taške c2 bus lygios: 
n
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z
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−= ;              (2.78) 
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Sudaroma bėgių baigtinių elementų Le, LLe ir LRe judėjimo lygčių sistema: 
[ ]{ } [ ]{ } [ ]{ } { }
bbbbbbb
FqKqCqM =++  ,                                           (2.80) 
čia [Mb], [Cb] ir [Kb] – bėgio baigtinių elementų masės, slopinimo ir standumo 
matricos atitinkamai; { } { } { }
bbb
qqq  ir  ,  – atitinkamo taško poslinkio, greičio ir 
pagreičio vektoriai atitinkamai. 
Bėgių judėjimo netiesinė lygčių sistema yra lygi: 
{ } { }) ,(
bbbb
qqFq 
Σ
= ,                                                          (2.81) 
čia { } [ ] { } [ ]{ } [ ]{ }( )
bbbbbbbbb
qCqKFMqqF  −−=
−
Σ
1
) ,( . 
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Papildę turimą sistemos „riedmuo−kelias“ judėjimo lygčių sistemą (2.1)–
(2.60) gautomis (2.81) išraiškomis, gauname DSRK matematinį modelį įverti-
nantį rato ir bėgio kontakto sukeliamus ir geležinkelio keliu sklindančius virpe-
sius. 
2.1.3. Rato ir bėgio kontakto modelis 
Šiuo atveju rato − bėgio kontaktas modeliuojamas pagal netiesinę Herco kontak-
to teoriją, kuria remiasi daugelis pastarojo dešimtmečio mokslinių darbų nagri-
nėjančių rato ir bėgio sąveikos problematiką esant rato riedėjimo paviršiaus ar 
bėgių kelio pažaidoms (Sun et al. 2007, Rajib 2012). Pagal Herco kontakto teori-
ją, rato – bėgio kontakto jėga netiesiškai priklauso nuo rato ir bėgio skverbties: 
23
)()(
/
bH
tzCtP ∆= ,                                      (2.82) 
čia ∆zb(t) – rato ir bėgio skverbtis vertikalia kryptimi, CH – Herco kontakto stan-
dumo koeficientas. Kai rato riedėjimo paviršiaus pažaidos nėra, rato ir bėgio 
tarpusavio skverbtis vertikalia kryptimi priklauso tik nuo bėgio nelygumų: 
) ,()()( txZtZtz
ba
−=∆ ,          (2.83) 
čia Za(t) ir Zb(x, t) – rato ir bėgio vertikalūs poslinkiai. Norint įvertinti rato nely-
gumus (2.27) išraiška papildoma funkcija zišč (t), kuri aprašo rato geometrijos 
pokyčius. 
)() ,()()( tztxZtZtz
iščba
−−=∆ .                              (2.84) 
Tolesniam tyrimui pasirinkta viena būdingiausių ir dažniausiai pasitaikančių 
rato riedėjimo paviršiaus pažaidų – iščiuoža. Ji modeliuojama ne kaip rato, o 
kaip papildomas bėgio nelygumas (Сладковский et al. 2008). Rato centro judė-
jimo trajektorija esant „idealiai“ (geometriškai taisyklingai) iščiuožai pateikta 
2.6 paveiksle. 
Akivaizdu, kad tarp iščiuožos ilgio ir jos gylio yra nesudėtinga matematinė 
priklausomybė (Сладковский et al. 2008): 
,22
2
hRhL −=   (2.85) 
čia R – rato spindulys, h – iščiuožos gylis.  
2.6 paveiksle punktyrine linija pavaizduota pradinė ir galutinė rato padėtis 
iščiuožos poveikio zonoje. Rato centro trajektorija pavaizduota paryškinta linija. 
2.7 paveiksle matyti, kad rato centro horizontalus poslinkis sutampa su iščiuožos 
ilgiu ir jo trajektorija iščiuožos zonoje sudaro dvi R spindulio kreivės, o vertika-
lus rato centro poslinkis yra lygus iščiuožos gyliui h. Gauname kelio nelygumą 
imituojantį „idealią“ iščiuožą. 
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
2.6 pav. Rato ašies centro judėjimo trajektorija esant „idealiai“ iščiuožai  
(Сладковский et al. 2008) 
Fig. 2.6. The wheel center movement trajectory, when wheel flat is “ideal”  
(Сладковский et al. 2008) 
 

2.7 pav. Bėgio nelygumas imituojantis rato „idealią“ iščiuožą (Сладковский et al. 2008) 
Fig. 2.7. Rail irreguliarity imitating the “ideal” wheel flat 
 
Modeliuojant iščiuožą reikia atsižvelgti į tai, kad rato centro judėjimo tra-
jektorija neturi būti laiptuota, o iščiuožos kraštai būtų užapvalinti (geometriškai 
netaisyklinga iščiuoža). Tokio kelio nelygumo geometrinė struktūra pateikta 2.8 
paveiksle kaip figūra ABCDEF.  
Rato centro judėjimo trajektorija bus A′B′C′D′E′F′, kurią sudarys dvi tiesios 
atkarpos A′B′ ir E′F′, dvi R spindulio kreivės B′C′ ir D′E′ su centrais O1 ir O3, 
bei iščiuožos užapvalinimo kreivė C′D′ su centru O2 ir spinduliu r.  
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
2.8 pav. Bėgio nelygumas imituojantis rato „realią“ iščiuožą (Сладковский et al. 2008) 
Fig. 2.8. Rail irreguliarity imitating the wheel “real” flat (Сладковский et al. 2008) 
Iš 2.8 paveikslo pagal iščiuožą formuojamo, nuo koordinatės x(t) priklau-
somo, bėgio nelygumo sudarymas atrodys taip: 

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čia 0
2
=xO ; hrzO −=
2
; 2
3
2 hh)Rr(xO −+= ; RzO −=
3
; 
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xOxO = ; 
1
xOxB = ; 
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+
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1
, 
3
xOxE;xCxD =−=  
Kelio nelygumų sumodeliuotų pagal atitinkamas 1 mm ir 3 mm gylio iš-
čiuožas vaizdai pateikti 2.9 paveiksle. 
Taip modeliuojant iščiuožą pradinėje įvestyje reikia nurodyti rato ir iščiuo-
žos užapvalinimo kreivės spindulius bei projektuojamą iščiuožos gylį. O gauta 
išvestis zišč (t) – papildomas vertikalus bėgio nelygumas įtraukiamas į bėgių kelio 
modeliavimo rezultatus.  
Judant geležinkelio keliu su nelygumais, ratas gali atitrūkti nuo bėgio, tada 
kontaktinė jėga bus lygi nuliui, o tai būtina įvertinti modeliuojant ratų pažaidų ir 
kelio nelygumų poveikį (Rajib 2012): 

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
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0)() ,()(kai            ,0
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iščjbajH
aj , 
  (2.87) 
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čia Zb1(xj, t) kairės pusės bėgių kelio nelygumas po j-uoju aširačiu, Zaj1(t) – j-ojo 
aširačio kairiojo rato vertikalus poslinkis yra apskaičiuojamas: 
)()()(
1
tltZtZ ajpajaj φ−= .                       (2.88) 
 
a)  b) 

2.9 pav. Bėgio nelygumas, imituojantis iščiuožą: a) 1 mm gylio; b) 3 mm gylio 
Fig. 2.9. Rail irreguliarity imitating the wheel flat: a) depth is 1 mm; b) depth is 3 mm  
Analogiškai skaičiuojama ir dešinė pusė: 
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 (2.89) 
čia Zb2(xj, t) – kairės pusės bėgių kelio nelygumas po j-uoju aširačiu, Zaj2(t) –  
j-ojo aširačio dešiniojo rato vertikalus poslinkis yra apskaičiuojamas: 
)()()(
2
tltZtZ ajpajaj φ+= .  (2.90) 
Norint įvertinti rato paviršiaus pažaidos poveikį rato-bėgio kontaktui re-
miantis netiesine Herco kontakto teorija, tikslinamos vagono modelio (2.12), 
(2.16), (2.20), (2.24) lygtys, kuriomis aprašytos kontaktinės jėgos Paj (čia j – 
aširačio numeris). Jos perskaičiuojamos kiekvienai aširačio pusei, t. y. kiekvie-
nam ratui.  
Pirmojo aširačio judėjimo lygtys. 
Judėjimas z ašimi: 
12111111111
)((2))((2
aavvvapvvvapaa
PPlZZKlZZCZM −−+−−+−−= θθ . (2.91) 
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Kampinis poslinkis apie x ašį: 
−−−++−+−=
11111111
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Antrojo aširačio judėjimo lygtys. 
Judėjimas z ašimi: 
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 (2.93) 
Sukimasis apie x ašį: 
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Trečiojo aširačio judėjimo lygtys. 
Judėjimas z ašimi: 
32312232233
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 (2.95) 
Sukimasis apie x ašį: 
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Ketvirtojo aširačio judėjimo lygtys. 
Judėjimas z ašimi : 
42412242244
)((2))((2
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  (2.97) 
Sukimasis apie x ašį: 
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54 2. RIEDMENŲ SU RATO RIEDĖJIMO PAVIRŠIAUS DEFEKTAIS... 
 
.lPlPlZ
papvpv 424122
))( +−−− φ   (2.98) 
Tas pats galioja ir bėgių kelio modelio ir (2.26)–(2.33) lygtims, aprašan-
čioms bėgio vertikalius virpesius.  
Aukščiau aprašytas rato − bėgio kontakto modelis apjungia riedmens ir bė-
gių kelio modelius. Visos sistemos „riedmuo−kelias“ matematinio modelio lyg-
tys kartu su Herco kontaktu sprendžiamos vienu metu. Tai leidžia nustatyti visų 
sistemos elementų tarpusavio sąveikos jėgas ir pagreičius. 
2.2. Sistemos „riedmuo−kelias“ išplėstinio modelio 
MATLAB aplinkoje sudarymas 
Visos sistemos „riedmuo−kelias“ aukščiau aprašytos svyravimų ir kontaktinių 
jėgų skaičiavimo lygtys buvo sukeltos į MATLAB/Simulink programinio pa-
keto aplinką. Pradiniai modelio parametrai ir jų reikšmės pateikiami 2.1 lente-
lėje. 
2.1 lentelė. Sistemos „riedmuo−kelias“ įvesties parametrai 
Table 2.1. Input parameters of the system “vehicle−track” 
Modelio parametras Žymėjimas, dimensija Reikšmė 
1 2 3 
Vagono kėbulo masė Mk, kg 38 000 
Vežimėlio masė Mv, kg 2 600 
Aširačio masė Ma, kg 1 750 
Bėgio masė (1 m) Mb, kg/m 65 
Pabėgio masė Mpb, kg 200 
Sankasos balasto masė Msnk, kg 300 
Vagono kėbulo masių inercijos momentas x ašimi Jkx, kg×m2 50 000 
Vagono kėbulo masių inercijos momentas y ašimi Jky, kg×m2 2 310 000 
Vežimėlio masių inercijos momentas x ašimi Jvx, kg×m2 1 800 
Vežimėlio masių inercijos momentas y ašimi Jvy, kg×m2 2 000 
Aširačio masių inercijos momentas x ašimi Jax, kg×m2 420 
Pabėgio inercijos momentas x ašimi Jpbx, kg×m2 90 
Pirminės pakabos pakopos elemento standumas Kp, N/m 1 100 000 
Pirminės pakabos pakopos elemento slopinimas Cp, N×s/m 13 052 
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2.1 lentelės pabaiga 
1 2 3 
Antrinės pakabos pakopos elemento standumas Ka, N/m 600 000 
Antrinės pakabos pakopos elemento slopinimas Ca, N×s/m 17 220 
Herco kontakto standumo koeficientas CH, N/m3/2 9,4×1010 
Bėgio standumas Kb, N/m 4,4×107 
Pabėgio tarpinės standumas Kpb, N/m 1,2×107 
Pabėgio tarpinės slopinimas Cpb, N×s/m 45 000 
Kelio sankasos balasto standumas Ksnk, N/m 4×107 
Kelio sankasos balasto slopinimas Csnk, N×s/m  50 000 
Kelio sankasos subbalasto standumas K0, N/m 5×107 
Kelio sankasos subbalasto slopinimas C0, N×s/m  40 000 
Pusė atstumo tarp vagono vežimėlių šerdesų lk, m 8,5 
Pusė atstumo tarp vieno vežimėlio aširačių ašių lv, m 1,25 
Pusė atstumo tarp pirminės pakabos elementų 
tvirtinimo vietų 
lp, m 0,8 
Pusė atstumo tarp antrinės pakabos elementų tvir-
tinimo vietų 
lp, m 0,8 
Pusė pabėgio pločio lpb, m 1,2 
Rato riedėjimo spindulys R, m 0,4505 
Rato pažaidos – iščiuožos gylis h, m 0,001 
Iščiuožos užapvalinimo kreivės spindulys r, m 0,1 
 
Modelyje vertinami išmatuoti realūs kelio nelygumai. Matavimai atlikti ke-
lio atkarpoje Joniškis–Valstybės siena. Matavimo rezultatai įrašomi 0,25 m 
žingsniu. Viso išmatuota 10 km atkarpa. Skaičiavimams pasirinktas 1 km ruožas 
prie RAKP posto. Vertikalūs kelio nelygumai pateikti 2.10 paveiksle.  
Bendras keleivinio vagono su rato iščiuoža judančio bėgių keliu su verti-
ka0liais nelygumais modelio vaizdas MATLAB/Simulink programinėje aplinko-
je pateiktas 2.11 paveiksle. 
1-ajame (2.11 pav.) modelio bloke modeliuojami bėgių kelio nelygumai ir 
ratų pažaidos, o gauti duomenys persiunčiami į 2-ąjį bloką, kuriame įvertinamas 
rato/bėgio kontakto buvimas/nebuvimas ir skaičiuojamos kontaktinės jėgos. 
Duomenys perduodami pagrindinį 4-ąjį bloką visų dinaminės sistemos elementų 
tarpusavio sąveikai įvertinti. Vėliau gauti šių elementų vertikalūs poslinkiai, 
greičiai ir pagreičiai realiu laiku apdorojami 3-jame bloke. Išvesties duomenys 
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atvaizduojami ekrane ir įrašomi į duomenų bazę. Norint gauti tikslesnius rezulta-
tus pasirinkta 20 tūkst. iteracijų per sekundę. Modelio imituojama vagono važia-
vimo trukmė 10 sekundžių. 
 
a)                                                                        


b)

2.10 pav. 1 km kelio atkarpos bėgių vertikalių nelygumų diagramos: a) kairė pusė;  
b) dešinė pusė 
Fig. 2.10. Diagram of track vertical irregularities of 1 km distance: a) left side;  
b) right side 
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2.11 pav. Keleivinio vagono su rato iščiuoža 53 LL matematinio vertikalių svyravimų 
modelio schema, aprašyta su MATLAB/Simulink programiniu paketu 
Fig. 2.11. General view of 53 DOF model of vertical osccilations of passenger car with 
wheel flat in software package MATLAB/Simulink environment 
2.3. Dinaminės sistemos virpesių savųjų dažnių 
parametrų nustatymas 
Vagono važiavimo charakteristikos tiesiogiai priklauso nuo jo konstrukcijos 
elementų savųjų virpesių dažnių. Didžiausią įtaką tam turi vertikaliųjų jėgų 
modelyje naudojami vagono elementų inertiškumo, pirminės ir antrinės paka-
bos pakopų standumo ir slopinimo parametrai. Savųjų virpesių dažnių nusta-
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tymas suteikia daug informacijos apie sistemos „riedmuo–kelias“ galimą būse-
ną. Šiame skyriuje nustatyti nuosavi keleivinio vagono elementų (kėbulo, ve-
žimėlių ir aširačių) ir bėgių kelio virpesių dažniai ir palyginti su kitų tyrėjų 
sukurtų modelių gautais rezultatais. Pirminiam dinaminės sistemos stabilumui 
įvertinimui tikslinga naudoti tikrinių reikšmių analizę. Vertikaliųjų jėgų mode-
lį aprašančios judėjimo lygtys (2.1)–(2.25) užrašomos matricine forma be išo-
rinių jėgų: 
[ ]{ } [ ]{ } [ ]{ } 0=++ zKzCzM
vvv
 ,  (2.99) 
čia [Mv] – vagono modelio masių matrica; [Cv] – slopinimo matrica; [Kv] – stan-
dumo matrica; {z} – vertikaliojo poslinkio vektorius. KV masių, slopinimo ir 
standumo matricos pateiktos prieduose. 
Dinaminės sistemos tikrinės reikšmės nustatomos charakteringosios lygties 
determinantą prilyginus nuliui (Golokvosčius 2004): 
[ ] [ ] [ ]{ } 02 =++
vvv
KCMdet λλ ,  (2.100) 
čia λ – tikrinė reikšmė. 
Naudojant kompiuterinį matematinių skaičiavimų paketą MATLAB, atlie-
kamas dinaminę sistemą aprašančių netiesinių diferencialinių lygčių sistemos 
(2.100) linearizavimas. Gautos savųjų ir slopinamųjų virpesių dažnių reikšmės 
pateiktos 2.2 lentelėje. 
2.2 lentelė. Vagono dinaminio modelio savieji dažniai 
Table 2.2. Eigenfrequencies of wagon dynamic system 
Svyravimo tipas 
Savieji virpesių 
dažniai, Hz 
Santykinis 
slopinimo 
koeficientas, ζ 
Savieji 
slopinamųjų 
virpesių 
dažniai, Hz 
Kėbulo sukimasis y ašimi 0,78 0,116 0,778 
Kėbulo poslinkiai z ašimi 1,11 0,157 1,098 
Kėbulo sukimasis x ašimi 1,38 0,248 1,335 
Vežimėlio sukimasis y ašimi 127,63 0,66 95,65 
Vežimėlio poslinkiai z ašimi 127,24 0,65 96,92 
Vežimėlio sukimasis x ašimi 205,06 0,62 160,74 
Aširačio sukimasis x ašimi 419,02 0,13 415,39 
Aširačio poslinkiai z ašimi 424,71 0,12 421,76 
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Kaip matyti iš 2.2 lentelės, aširačių nuosavi virpesiai ženkliai skiriasi nuo 
kėbulo virpesių, tai daro įtaką pirminės ir antrinės pakabos pakopų elementų 
standumui ir slopinimui. Be važiuoklės parametrų, nuosaviems vagono virpe-
siams taip pat daro įtaką ir geležinkelio kelio standumas, kurio pokyčiai prik-
lauso nuo aplinkos temperatūros. Iš eksperimentinių tyrimų, buvo nustatyta, 
kad geležinkelio kelio standumas vasarą ir žiemą vidutiniškai skiriasi 10 %  
(žr. 4 skyrių). Atlikus atitinkamų pradinių įvesties duomenų korekciją ir atlikus 
skaičiavimus buvo nustatyti vagono dinaminio modelio savieji virpesių dažniai 
esant kelio standumui žiemos metu. Skaičiavimo rezultatai pateikti 2.3 lentelė-
je. 
2.3 lentelė. Sistemos „riedmuo−kelias“ dinaminio modelio savieji dažniai žiemą ir 
vasarą 
Table 2.3. Eigenfrequencies of dynamic system “vehicle−track” in winter and summer 
Svyravimo tipas 
Savieji virpesių dažniai, Hz 
Skirtumas 
žiemą vasarą 
Kėbulo sukimasis y ašimi 0,782 0,780 0,002 
Kėbulo poslinkiai z ašimi 1,115 1,110 0,005 
Kėbulo sukimasis x ašimi 1,384 1,380 0,004 
Vežimėlio sukimasis y ašimi 134,01 127,63 6,38 
Vežimėlio poslinkiai z ašimi 133,68 127,24 6,44 
Vežimėlio sukimasis x ašimi 127,00 121,12 5,88 
Aširačio sukimasis x ašimi 439,54 419,02 20,52 
Aširačio poslinkiai z ašimi 446,84 421,76 25,08 
Bėgio poslinkiai z ašimi 669,10 637,38 31,72 
Pabėgio poslinkiai z ašimi 215,19 205,06 10,13 
Pabėgio sukimasis x ašimi 194,19 184,64 9,55 
Balasto poslinkiai z ašimi 118,72 113,16 5,56 
 
Kaip matyti iš 2.3 lentelės DSRK savųjų dažnių reikšmės žiemą yra viduti-
niškai 5 % didesnės nei vasarą. 
Nustatyti dinaminės sistemos savieji dažniai 2.2 lentelėje palyginami su 
kitų mokslininkų sukurtų dinaminių modelių (Rajib 2012) ir atliktų eksperi-
mentinių matavimų savaisiais dažniais McClanachan et al. 2002) pateikti 
2.4 lentelėje.  
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Aširačių vertikalių svyravimų savieji dažniai nuo kitų mokslininkų modelių 
dažnių skiriasi tik 0,33 %, tačiau kitų elementų savieji dažniai ženkliai skiriasi, 
nes kiti tyrėjai nagrinėja tik prekinių vagonų savųjų virpesių dažnius. Milžiniški 
skirtumai atsiranda dėl skirtingų modelių slopinimo ir standumo elementų kie-
kio, jų išdėstymo bei jų parametrų, nagrinėjamų modelių dedamųjų masių, va-
žiavimo greičių ir t. t.  
2.4 lentelė. Vagono dinaminio modelio savųjų dažnių palyginimas su kitų tyrėjų 
rezultatais 
Table 2.4. Comparison of eigenfrequencies of wagon dynamic system with the other 
researchers’ results  
Svyravimo tipas 
Apskaičiuotieji 
autoriaus savie-
ji virpesių daž-
niai, Hz 
Savieji virpesių 
dažniai, Hz 
pagal Rajib 
2012 
Savieji virpesių 
dažniai, Hz 
pagal 
McClanach 
2002 
Kėbulo sukimasis y ašimi 0,784 2,03 0,63 
Kėbulo poslinkiai z ašimi 1,11 2,75 2,3 
Kėbulo sukimasis x ašimi 1,38 4,78 1,7 
Vežimėlio sukimasis y ašimi 127,63 137,39 − 
Vežimėlio poslinkiai z ašimi 127,24 155,74 − 
Vežimėlio sukimasis x ašimi 121,12 405,15 − 
Aširačio sukimasis x ašimi 419,02 312,06 − 
Aširačio poslinkiai z ašimi 421,76 423,16 − 
2.4. Antrojo skyriaus išvados 
1. Sukurtas išplėstinis vertikalių jėgų vagono ir kelio statinio sąveikos 
matematinis modelis, įvertinantis geležinkelio kelio viršutinės 
konstrukcijos, važiuojančio vagono važiuoklės ir kėbulo svyravimų 
parametrus. Matematinis modelis įgalina tiksliau nustatyti vagono 
elementų tarpusavio sąveiką įvertinant kelio elementų parametrų 
pokyčius. 
2. Sukurtas keleivinio vagono su ratų pažaidomis dinaminis modelis 
MATLAB/Simulink programinio paketo aplinkoje leidžiantis tiksliau 
aprašyti važiuoklės ir pakabos parametrų įtaką traukinio važiavimo 
tolygumui. 
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3. Nustatytos vagono sudedamųjų elementų savųjų ir slopinamųjų vir-
pesių dažnių charakteristikos ir jos palygintos su kitų šalių moksli-
ninkų analogiškų tyrimų rezultatais. Taip pat nustatyti savųjų virpe-
sių dažnių pokyčiai kintant aplinkos sąlygoms (oro temperatūrai). 
Žiemos metu dinaminės sistemos „riedmuo–kelias“ elementų savųjų 
dažnių reikšmės yra vidutiniškai 5 % didesnės nei vasarą. 
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3. Keleivinio vagono virpesių 
skaitiniai tyrimai 
Šiame skyriuje pateiktų tyrimų tikslas – įvertinti rato riedėjimo pažaidų ir kelio 
nelygumų įtaką visiems vagono elementų (kėbulo, vežimėlių ir aširačių) virpe-
siams esant skirtingiems važiavimo greičiams, bei aplinkos sąlygoms, taip pat 
nustatyti racionalius pakabos tampriųjų ir virpesių slopinimo elementų paramet-
rus šiems virpesiams sumažinti. 
Skyriaus tematika paskelbtos trys publikacijos (Balevičius et al. 2014, Dižo 
et al. 2016, Sankauskas et al. 2016). 
3.1. Vibracijos vertinimo kriterijai ir leidžiami 
vibracijos parametrai 
Vagonui judant geležinkelio keliu, vyksta nuosavi ir priverstiniai svyravimai. 
Priverstiniai svyravimai atsiranda dėl bėgių kelio nelygumų arba dėl vagono 
ratų pažaidų (iščiuožų, ištrupų). Tokie defektai sukelia priverstinius riedmens 
važiuoklės svyravimus, kurių poveikis kėbului perduodamas per pirminę ir 
antrinę pakabą. Šių svyravimų pasikartojimas yra vadinamas vagonų vibracija 
ir gali neigiamai paveikti keleivių komfortą. Vibracijos blogina keleivių savi-
jautą, be to, mažina keleivius aptarnaujančio personalo darbingumą. Taigi bū-
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tina įvertinti vibracijos intensyvumą, atsižvelgiant į jos žalingą poveikį žmo-
gui. Mažinant bendrą vibracijos lygį būtina atsižvelgti į vibracijų dažnius, ka-
dangi kai kurie vibracijų dažniai itin žalingi žmogaus organizmui. Vibracijos ir 
triukšmo poveikis keleiviui lemia jo kelionės komfortą, kurį nusako visas 
kompleksas parametrų – vibracijos dažnis ir amplitudė, triukšmo lygis, oro 
drėgnumas bei temperatūra ir kt. (Maskeliūnaitė et al. 2009). 
Vertinant riedmenų vibracijos lygį ir atsižvelgiant į keleivių patogumą ga-
lima naudotis Šperlingo tolygios eigos rodikliu (Graa et al. 2015): 
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čia a – pagreitis, cm/s2, f – vibracijos dažnis, Hz, o B(f) – dažnio ir vibracijos 
krypties koeficientas, veikiantis keleivio savijautą: 
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čia k = 0,737, kai svyravimai horizontalūs ir 0,588 kai svyravimai vertikalūs. 
Apskaičiuoti remiantis (3.1)–(3.2) tolygios eigos rodikliai lyginami su stan-
dartine vertinimo skale. Pagal lyginamuosius rezultatus galutinai įvertinama 
vagono važiuoklės kokybė.  
3.1 lentelėje pateiktos Wz rodiklio reikšmės, naudojamos tolygiai riedmenų 
eigai vertinti.  
3.1 lentelė. Rodiklio Wz reikšmės tolygiai riedmenų eigai vertinti 
Table 3.1. Values of index Wz for evaluation of vehicle running smoothness  
Eil. 
Nr. 
Eigos pobūdis Wz reikšmė 
1 Labai gera 2,0 
2 Gera 2,0–2,5 
3 Pakankama keleiviniams vagonams 2,5–3,0 
4 Ribinė keleiviniams vagonams 3,0–3,25 
5 Ribinė lokomotyvams 3,5–3,75 
6 Ribinė atsižvelgiant į žmogaus fiziologiją 4,5 
 
Vibracija daro žalingą poveikį žmogaus klausai, regėjimui, kraujotakai, ner-
vų sistemai, taip pat smegenų veiklai. 
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3.1.1. Vibracijos vertinimo kriterijai ir metodika 
Universaliais laikomi šie parametrai, apibūdinantys vibracijos poveikį žmogaus 
organizmui: 
1. Vidutinis kvadratinis vibracijos pagreičio dydis, taip pat sinusoidinių 
vibracijų amplitudė. 
2. Smūginio veikimo koeficientas, lygus maksimalios reikšmės ir vidu-
tinės kvadratinės reikšmės santykiui. Jo dydis ne didesnis kaip 4. 
3. Pagreičio kitimo intensyvumas, išreiškiamas (m/s2)2/Hz. 
4. Vibracijos jautrumo izolinijos arba sėdinčio keleivio tolygaus orga-
nizmo sužadinimo kreivės vertikaliomis vibracijomis. 
5. Maksimalus žmogaus jautrumas vibracijoms 4–8 Hz diapazone, kada 
žmogaus organizme gali įvykti rezonansas. 
6. Tam tikro dažnio vibracijos trukmės poveikis organizmui, pvz., 1 Hz. 
Žmogaus organizmo būklės pokytį nuo vibracijos galima įvertinti vibravimo 
energija E, perduota organizmui per laiką T: 
zTvE
2
= ,              (3.3) 
čia v ir |z| – atitinkamai vibravimo greitis ir įeinančio impedanso modulis suža-
dinimo jėgos pridėties taške. 
Sandauga v2|z| yra galia, kurią sudaro aktyvioji dedamoji, sugeriama orga-
nizmo ir plintanti kaip šiluma, ir reaktyvioji, grįžtanti į vibracijos šaltinį. 
Vibracijos vertinimo kriterijumi galima naudoti sklaidos galią QR: 
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čia F(t) ir v(t) – jėgos ir greičio pakitimai pagal laiko funkciją žmogaus kontakto 
vietoje su vibracijos šaltiniu. 
Sudarant vibracijos vertinimo metodikas keleiviui, labai svarbu ką pasirink-
ti: atskiras dažnių juostas ar integralines visam dažnių diapazonui. Standartas 
ISO teikia pirmenybę integraliniam vertinimui, remiantis vibracijos jutimo izoli-
nijomis. 
Vibracijos poveikį žmogui galima pateikti blokine schema, pateikta 3.1 pa-
veiksle. 
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3.1 pav. Vibracijos poveikio žmogui blokinė schema 
Fig. 3.1. Block diagram of vibration effects on human  
Kur vibracijos išreikštos nuosekliai mechaninės sistemos linijiniu operato-
riumi ir nelinijiniu fiziologinės sistemos. Pagal šią metodiką poveikis organiz-
mui vertinamas nustatant galvos pagreičius. 
3.2 lentelėje pateiktos organizmui leidžiamos vibracijos trukmių reikšmės. 
3.2 lentelė. Leidžiama vibracijos trukmė τd organizmui 
Table 3.2. Permissible duration of vibration τd for organism 
Ss, m/s2 τd, min., pagal ISO standartą 
0,12 1440 
0,18 960 
0,27 600 
0,315 480 
0,38 378 
0,53 240 
0,71 150 
0,95 96 
1,18 60 
1,5 40 
1,8 25 
2,13 16 
2,36 10 
2,65 6,3 
 
Pagreičiai žmogaus galvos ir sėdynės lygiuose yra susiję išraiška: 
( )vgSS
rsg
= ,   (3.5) 
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čia gr(v) – santykio koeficiento modulis; Sg, Ss – vidutiniai kvadratiniai pagrei-
čiai atitinkamai galvos ir sėdynės lygyje. 
Išraiška, pagal kurią nustatoma leidžiama vibracijos trukmė žmogaus 
organizmui, priklausomai nuo kūno vidutinio kvadratinio pagreičio sėdynės 
lygyje, atodo taip: 
∑=
1
1
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τ
ϕτ
nd
S , min.,     (3.6) 
čia ϕ1 – funkcija, priklausanti nuo pastovių koeficientų; 
1α
τn
S  – dažnio charakte-
ristikos funkcija.  
Analogiška priklausomybė gali būti gauta naudojant empirinę formulę: 
( )336,27,803 350,2,51896,210
ssd
SS ++=
−
τ .     (3.7) 
3.1.2. Leidžiami vibracijos parametrai 
Galima daryti išvadą apie tai, kad žmogaus organizmui labiausiai kenksmingi 
dažniai 4–8 Hz diapazone.  
Norint garantuoti būtiną komfortą keleiviniuose vagonuose, tolygios eigos 
koeficientas privalo būti WZ = 2,0−2,5. 
Taigi, apibendrinus vibracijos poveikį žmogaus organizmui, t. y. jo sveika-
tai ir patogiai jausenai vagone, galima konstatuoti, kad vibracija yra sunkiausiai 
kontroliuojama ir sunkiai pasiekiamos leistinos normos vagonuose. Tai priklauso 
ne tik nuo vagonų konstrukcijos, bet ir nuo kelio būklės. Pastarasis yra pagrindi-
nis virpesių sužadintojas. Mechaniniai virpesiai yra slopinami įvairiausiomis 
techninėmis-ergonominėmis priemonėmis, tačiau svarbiausias elementas šioje 
sistemoje yra važiuoklių pakabos (Dailydka 2012). Norint, kad tolygios eigos 
koeficientas neviršytų leistiną WZ = 2,0−2,5, o leidžiama vibracijos trukmė ir 
pagreičiai neviršytų ribų, nurodytų 3.2 lentelėje, būtini atitinkami vagonų va-
žiuoklės ir pakabos parametrai.  
3.2. Dinaminės sistemos elementų virpesių tyrimai 
Norint įvertinti keleivinio vagono kėbule kylančias vibracijas, kurios daro įtaką 
keleivių važiavimo komfortui, būtina nustatyti šių virpesių šaltinį ir jų perdavi-
mo kėbului ypatumus. Šiam tikslui ir buvo sukurtas išplėstinis sistemos „ried-
muo−kelias“ dinaminis modelis, leidžiantis ištirti visų šios sistemos elementų 
virpesius. Disertacijos tikslas yra nustatyti dėl riedmens rato su iščiuoža ir bėgio 
sąveikos veikiančias jėgas ir ištirti šių jėgų poveikį riedmenų judėjimo stabilu-
mui. Kelio nelygumai ir ratų pažaidos formuoja visos sistemos „ried-
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muo − kelias“ virpesius, kurie persiduoda ir riedmens elementams ir kelio stati-
niui. Šių virpesių sklidimą stengiasi sumažinti pirminės ir antrinės pakabos pa-
kopų tamprieji ir virpesių slopinimo elementai. Virpesių žadinimo schema pa-
tekta 3.2 paveiksle. 
 

3.2 pav. Sistemos „riedmuo−kelias“ virpesių žadinimo schema 
Fig. 3.2. Scheme of “vehicle−track” vibrations’ excitation system 
Ištyrus statistinius duomenis, nustatyta, kad dažniausiai pasitaikanti vagonų 
ratų pažaida yra iščiuoža (Žygienė 2015). Tyrimui buvo pasirinktos 20 mm ilgio 
ir 1 mm gylio iščiuožos. Vagono judėjimo greitis tyrimo metu buvo keičiamas 
nuo 30 km/h iki 160 km/h. Keleivinio vagono važiavimo charakteristikos labai 
priklauso nuo jo konstrukcijos savųjų virpesių dažnių. Didžiausią įtaką tam turi 
vagono inertiškumo, pakabos standumo ir slopinimo parametrai.  
Norint įvertinti priverstinių svyravimų, t. y. rato su pažaida, sukeliamą po-
veikį, reiktų sulyginti gautus svyravimų rezultatus su dinaminės sistemos savai-
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siais dažniais. Tolesniuose skaičiavimuose naudoto vagono rato su iščiuoža su-
kimosi dažnis apskaičiuojamas pagal formulę: 
R
V
T
n
pi2
1
== ,  (3.8) 
čia V – vagono greitis; r – rato riedėjimo apskritimo spindulys.  
Apskaičiuotų dažnių reikšmės pateiktos 3.3 lentelėje.  
3.3 lentelė. Rato sukimosi dažnio priklausomybė nuo važiavimo greičio 
Table 3.3. Wheel rotational frequence dependence on the running speed 
Vagono greitis, km/h 30 40 50 60 70 80 
Rato sukimosi dažnis, Hz 2,95 3,93 4,91 5,89 6,87 7,85 
 
Toliau nagrinėjant rato iščiuožos sukeltus vagono elementų virpesius būtina 
išskirti šiuos virpesių dažnius kaip žadinimą. 
3.2.1. Keleivinio vagono aširačių vertikalių virpesių tyrimas 
Vagonui judant lygiu keliu pagrindinius vertikalius virpesius sukelia aširatis su 
iščiuoža. Aširačio rato su iščiuoža vertikalaus poslinkio priklausomybė nuo laiko 
pateikta 3.3 paveiksle, kai vagono greitis yra v = 30 km/h, o iščiuožos gylis h = 
0,001 m ir ilgis L = 20 mm. 
 
 a)  b) 
 
3.3 pav. Rato su iščiuoža vertikalaus poslinkio priklausomybė nuo laiko:  
a) iki 2 s; b) iki 0,03 s 
Fig. 3.3. Changes in vertical displacement of whell with flat over time:  
a) at time 0.0–2.0 s; b) at time 0.0–0.03 s 
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Kadangi išplėstinis sistemos „riedmuo − kelias“ modelis suteikia galimybę 
įvertinti realius abiejų bėgių kelio nelygumus atskirai, buvo nustatyti visų 
vagono aširačių vertikalūs virpesiai bei kampiniai pagreičiai judant lygiu keliu ir 
keliu su realiais nelygumais. 3.4, 3.5 ir 3.6 paveiksluose pateikti aširačių 
vertikalūs pagreičiai, kai 1-as aširatis yra su 1 mm gylio ir 20 mm ilgio iščiuoža. 
Vagono judėjimo greitis yra 80 km/h. 
3.4 paveiksle matyti rato iščiuožos sukelti aširačių pagreičiai ir jų reikšmių 
kitimas. Maksimalus 1-ojo aširačio vertikalus pagreitis rato su iščiuoža siekia iki 
240 m/s2. Lyginant 3.4 a ir 3.4 c paveikslus matyti ženkli kelio nelygumų įtaka 
1-ojo ir 2-ojo aširačių vertikaliems virpesiams. Kaip matyti, didžiausios vertika-
lių 1-ojo aširačio pagreičių reikšmės išauga 1,2 karto, o 2-ojo aširačio net 
25 kartus – iki 169 m/s2. 
2-ajam aširačiui tik per vagono vežimėlį ir pirminę pakabos pakopą perduo-
dami vertikalūs pagreičiai pateikti 3.5 a paveiksle.  
2-ojo aširačio virpesiai, nevertinant keliu sklindančio 1-ojo aširačio mecha-
ninio poveikio, yra nedideli, jų maksimalios reikšmės tesiekia 1,1 m/s2. Tačiau 
įvertinus per kelio statinį perduodamus 1-ojo aširačio mechaninius poveikius  
2-jam aširačiui (3.5 b pav.), šio vertikalūs pagreičiai išauga 6 kartus iki 6,4 m/s2 
ir pastebimas nuolatinis žadinimas. 
Pastebima, kad 2-ojo aširačio pagreičių pikas pasiekiamas kiek vėliau nei 
iščiuožos sukeliamas smūgis, tai vyksta dėl pirminės pakabos elementų darbo 
perduodant vežimėlio svyravimus.  
Dar mažesni pagreičiai fiksuojami kito vežimėlio 3-jame ir 4-jame ašira-
čiuose. Šių aširačių vertikalūs pagreičiai pateikti 3.6 paveiksle. Jie perduodami iš 
1-ojo vežimėlio tik per pirminę ir antrinę pakabą kėbului, kuris sukelia 2-ojo 
vežimėlio virpesius, bei per 2-ojo vežimėlio pakabą perduodami aširačiams. 2-
ojo vežimėlio 3-iojo ir 4-ojo aširačių vertikalių pagreičių reikšmės praktiškai 
sutampa ir yra labai mažos. Jos 6 × 105 kartų yra mažesnės nei 1-ojo aširačio su 
iščiuoža. 
1-ojo ir 2-ojo aširačių SAIA pagreičių kitimas laike pateiktas 3.7 paveiksle. 
Iš 3.7 b grafiko matyti, kad yra nedideli beveik 100 kartų mažesni 2-ojo aširačio 
SAIA pagreičiai nei 1-ojo aširačio (maksimalios reikšmės neviršija 0,8 m/s2) 
tačiau sistemingai atkartojantys 1-ąjį aširatį. 3-ojo ir 4-ojo aširačių SAIA 
pagreičiai yra labai maži, todėl yra nevertinami. Tačiau įtraukus kelio 
nelygumus aširačių SAIA vaizdas keičiasi iš esmės (3.7b, 3.7d pav.). Aiškiai 
matomas papildomai kelio nelygumų sukeltas žadinimas (3.7 b pav.) ir ženkliai 
išaugę (iki 35 kartų) 2-ojo aširačio SAIA pagreičiai (3.7 d pav.). 
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a)
   
b)
  
c)
  
3.4 pav. 1-ojo vežimėlio aširačių vertikalių pagreičių kitimas per 3,0–4,0 s:  
a) 1-ojo ir 2-ojo aširačių esant lygiam keliui; b) kelio nelygumų kitimas;  
c) 1-ojo ir 2-ojo aširačių esant keliui su nelygumais 
Fig. 3.4. Changes in wheelsets vertical accelerations of the 1st bogie over time 3.0–4.0 s: 
a) the 1st and the 2nd whellset, track without irregularities; b) changes in track 
irregularities; c) the 1st and the 2nd whellset, track with irregularities  
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a)
   
b)
   
3.5 pav. 2-ojo aširačio vertikalių pagreičių kitimas laike esant lygiam keliui:  
a) neįvertinant keliu perduodamo 1-ojo aširačio mechaninio poveikio;  
b) įvertinus kelio perduodamą 1-ojo aširačio mechaninį poveikį 
Fig. 3.5. Changes in vertical accelerations of the 2nd wheelset over time, track without
irregularities: a) the 1st wheelset mechanical impact, transmitted by track, was not 
evaluated; b) the 1st wheelset mechanical impact, transmitted by track, was evaluated 

3.6 pav. 3-ojo ir 4-ojo aširačių vertikalių pagreičių kitimas laike esant lygiam keliui 
Fig. 3.6. Changes in vertical accelerations of the 3rd and the 4th wheelset over time, track 
without irregularities 
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a)
  
b)
  
c)
  
d)
  
3.7 pav. Aširačių SAIA pagreičių kitimas laike: 
a) 1-ojo aširačio esant lygiam keliui; b) 1-ojo aširačio esant keliui su nelygumais;  
c) 2-ojo aširačio esant lygiam keliui; d) 2-ojo aširačio esant keliui su nelygumais;  
Fig. 3.7. Changes in roll accelerations of whellsets over time: a) the 1st whellset, track 
without irregularities; b) the 1st whellset, track with irregularities; c) the 2nd whellset, 
track without irregularities; d) the 2nd whellset, track with irregularities 
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Eksperimentiniais tyrimais (žr. 4 skyrių) buvo ištirti geležinkelio kelio stan-
dumo pokyčiai žiemą ir vasarą. Nustatyta, kad kelio standumas žiemą ir vasarą 
vidutiniškai skiriasi 10 %. Atlikus pradinių įvesties duomenų korekciją, atliktų 
1-ojo ir 2-ojo aširačių vertikalių pagreičių skaičiavimų rezultatų esant lygiam 
keliui palyginimai su ankstesniais skaičiavimais, pateikti 3.8 paveiksle. 
 
a)  b) 
 
 
c)  d) 
 
3.8 pav. 1-ojo ir 2-ojo aširačių vertikalių pagreičių kitimas laike skirtingais metų laikais 
per 3,0–3,5 s: a) 1-as aširatis vasarą; b) 1-as aširatis žiemą;  
c) 2-as aširatis vasarą; d) 2-as aširatis žiemą 
Fig. 3.8. Changes in vertical accelerations of the 1st and the 2nd wheelsets over time  
3.0–3.5 s in different seasons of the year: a) the 1st whellset in summer b) the 1st whellset 
in winter; c) the 2nd whellset in summer; d) the 2nd whellset in winter 
Analizuojant 3.8 paveikslą galima teigti, kad žiemos metu esant didesniam 
kelio statinio standumui vertikalių 1-ojo aširačio su pažaida pagreičių maksima-
lios reikšmės padidėja iki 11 %, o 2-ojo aširačio net iki 69 %, nes esant dides-
niam kelio standumui stipriau perduodami mechaniniai poveikiai. Matyti, kad 
kinta ne tik maksimalios pagreičių reikšmės, bet ir didėja  svyravimų amplitudės. 
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Galima daryti išvadą, kad iščiuožos sukelti smūginiai pagreičiai daro stiprią 
įtaką pirmojo vežimėlio aširačių vertikaliems virpesiams, tačiau 2-ojo vežimėlio 
aširačiams jos poveikis nėra didelis. Didžiulę įtaką aširačių virpesiams turi gele-
žinkelio kelio nelygumai sukurdami papildomą mechaninį poveikį aširačiams. Iš 
tyrimo matyti, kad būtina įvertinti geležinkelio kelio standumo pokyčius. Šie 
pokyčiai daro stiprą įtaką aširačių vertikaliems virpesiams. 
3.2.2. Keleivinio vagono vežimėlių vertikalių virpesių tyrimas 
Kelio nelygumų ir rato riedėjimo paviršiaus sukeliami aširačių vertikalūs virpe-
siai per pirminę pakabos pakopą perduodami vagono vežimėliams. 1-ojo veži-
mėlio svyravimai per antrinę pakabos pakopą ir kėbulą perduodami 2-ajam ve-
žimėliui. Šių vagono vežimėlių vertikalūs, SAIA ir SASA pagreičiai judant 
80 km/h greičiu pateikti 3.9 ir 3.10 paveiksluose. 
 
a) b) 
  
 
c)  d) 
 
3.9 pav. Vagono vežimėlių vertikalių pagreičių kitimas per 6,0–7,0 s: 
a) 1-ojo vežimėlio esant lygiam keliui; b) 2-ojo vežimėlio esant lygiam keliui;  
c) kelio nelygumų kitimas; d) 1-ojo vežimėlio esant keliui su nelygumais 
Fig. 3.9. Changes in vertical accelerations of bogies over time 6.0–7.0 s: a) the 1st bogie, 
track without irregularities; b) the 2nd bogie, track without irregularities; c) changes in 
track irregularities; d) 1st bogie, track with irregularities 
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Iš 3.9 a paveikslo matomi vertikalūs, iki 0,8 m/s2, rato iščiuožos sukelti  
1-ojo vežimėlio vertikalūs svyravimai, kurie per kėbulą ir važiuoklę perduodami 
2-jam vežimėliui (3.9b pav.). Tačiau 2-ojo vežimėlio svyravimai yra labai maži 
(1,1 × 10−2 m/s2), matomas tik kėbulo judėjimo sukeltas bangavimas. Įvedus 
realius geležinkelio kelio nelygumus (3.9c pav.), vežimėlių vertikalių virpesių 
pagreičiai ženkliai sustiprėja. 1-ojo vežimėlio vertikalių pagreičių reikšmės išau-
ga iki 9,7 m/s2. 
Važiuojant vagonui geležinkelio keliu, įvertinami ne tik vežimėlių vertika-
lūs, bet ir kampiniai poslinkiai – θv1, θv2 ir φv1, φv2. Šių SAIA ir SASA pagreičių 
kitimas laike pateiktas 3.10 ir 3.11 paveiksluose. 
 
a)  b) 
 
 
c)  d) 
  
3.10 pav. Vagono 1-ojo vežimėlio SAIA ir SASA pagreičių kitimas: 
a) 
1v
θ  esant lygiam keliui; b) 
1v
θ  esant keliui su nelygumais;  
c) 
1v
φ  esant lygiam keliui; d) 
1v
φ  esant keliui su nelygumais 
Fig. 3.10. Changes in roll and pitch accelerations of the 1st bogie of wagon:  
a) 
1v
θ , track without irregularities; b) 
1v
θ , when track with irregularities; 
c) 
1v
φ , track without irregularities; d) 
1v
φ , track with irregularities 
Žiūrint į 3.10 paveikslą, matyti, kad 1-ojo vežimėlio SASA ir SAIA pagrei-
čiai judant lygiu keliu stipriai skiriasi lyginant su judėjimu esant keliui su nely-
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gumais. Maksimalios šių pagreičių reikšmės išauga nuo 7 kartų (SASA pagrei-
čio) iki 3,5 kartų (SAIA pagreičio).  
2-ojo vežimėlio SASA ir SAIA pagreičiai vagonui judant lygiu keliu yra to-
kie maži (reikšmės nesiekia 2 × 10−3 rad/s2), kad buvo nevertinami.  
Įvertinus geležinkelio kelio standumo pokyčius žiemą, buvo perskaičiuoti 
abiejų vežimėlių vertikalūs bei kampiniai pagreičiai važiuojant 80 km/h greičiu 
lygiu keliu. Jie pateikti 3.11 paveiksle. 
 
a)  b) 
 
 
c) 
 
3.11 pav. 1-ojo vežimėlio pagreičių kitimas per 6,0–7,0 s žiemos metu esant lygiam 
keliui: a) vertikalus pagreitis; b) SASA pagreitis; c) SAIA pagreitis 
Fig. 3.11. Changes in accelerations of the 1st bogie over time 6.0–7.0 s in winter, track 
without irregularities: a) vertical acceleration; b) pitch acceleration; c) roll acceleration 
Atlikus 3.9, 3.10 ir 3.11 paveiksluose pateiktų rezultatų analizę, matyti, kad 
padidėjus kelio statinio standumui žiemos metu, vežimėlio vertikalūs, SASA ir 
SAIA pagreičiai atitinkamai išauga. Vertikalūs 1-ojo vežimėlio vertikalūs  
pagreičiai padidėja nuo 0,75 iki 1,4 m/s2, SAIA pagreitis nuo 2,3 iki 6,5 m/s2, o  
SASA pagreitis nuo 1,3 iki 4,2 m/s2.  
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Nagrinėjant 3.9−3.11 paveiksluose pateiktus virpesių grafikus matyti, kad 
iščiuožos poveikis 1-ojo vežimėlio vertikaliems ir kampiniams pagreičiams yra 
pakankamai ryškus, tačiau 2-ojo vežimėlio, iščiuožos sužadinti, virpesiai yra 
silpnai pastebimi tarp kelio nelygumų sukeltų svyravimų. 
Galima daryti išvadą, kad rato iščiuoža daro stiprią įtaką 1-ojo vežimėlio 
virpesiams, tačiau 2-ajam vežimėliui ji praktiškai nepastebima, virpesiai persi-
duoda tokie maži, kad jų galima nepaisyti. 
3.2.3. Keleivinio vagono kėbulo vertikalių virpesių tyrimas 
Vagonui judant geležinkelio keliu pagrindinius vertikalius virpesius sukelia aši-
ratis su iščiuoža ir kelio nelygumai. Šie virpesiai per pirminę pakabą perduodami 
vagono vežimėliams, o vežimėlių virpesiai perduodami kėbului. Sukurtas DSRK 
matematinis modelis leidžia nustatyti kelio nelygumų ir rato pažaidų įtaką kėbu-
lo vertikaliems ir kampiniams pagreičiams skirtingais metų laikais. Vertikalių 
kėbulo pagreičių skaičiavimų rezultatai pateikti 3.12 paveiksle. 
 
a)  
b)  
3.12 pav. Vagono kėbulo vertikalių pagreičių kitimas esant lygiam keliui, per 8,0–8,4 s: 
a) vasaros metu; b) žiemos metu 
Fig. 3.12. Variation in the vertical accelerations of the car body on the even track  
in the period of 8.0–8.4 s: a) in summer; b) in winter 
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Kaip matyti iš 3.12 paveikslo, žiemos metu vagono kėbulas stipriau reaguo-
ja į iščiuožos sukeltus virpesius. Jie yra vidutiniškai yra 1,5 karto didesni nei 
apskaičiuoti vasaros metu.  
 
a)
  
 
b)
  
3.13 pav. Vagono kėbulo vertikalių pagreičių kitimas: a) esant keliui su nelygumais,  
per 4,0–10,0 s; b) kelio nelygumai per 4,0–10,0 s 
Fig. 3.13. Variation in the vertical accelerations of the car body:  
a) changes in accelerations of the carbody over time 4.0–7.0 s, track with irregularities; 
b) changes in track irregularities over time 4.0–10.0 s 
Tačiau įvedus kelio nelygumus, kėbulo virpesiai, sukelti iščiuožos praktiš-
kai išnyksta tarp kelio sukeliamų virpesių (3.13 pav.). Vagono kėbulo virpesiai 
tiksliai atkartoja kelio nelygumų pokyčius. 
Kėbulo kampinių poslinkių pagreičių kitimas pavaizduotas 3.14 paveiksle. 
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a)
  
 
b)
  
3.14 pav. Vagono kėbulo kampinių pagreičių kitimas vasaros metu esant lygiam keliui: 
a) SAIA per 8,0–8,4 s; b) SASA per 8,0–8,8 s;  
Fig. 3.14. Changes in accelerations of the carbody in summer, track without 
irregularities: a) roll acceleration over time 8.0–8.4 s b) pitch acceleration  
over time 8.0–8.8 s 
Įvertinus kelio standumo pokyčius žiemos metu, gauti skaičiavimo rezulta-
tai parodė abiejų kampinių (SASA ir SAIA) pagreičių nežymų padidėjimą – 
vidutiniškai 10 %. Įvedus kelio nelygumus, pastebima didžiulė jų įtaka SAIA 
pagreičiui. Jis padidėja iki 20 kartų. 
Sukurtas DSRK modelis suteikia galimybę išnagrinėti dviejų ir daugiau rato 
riedėjimo pažaidų ant to paties ar skirtingų aširačių poveikį kėbulo svyravimams. 
Tyrimui buvo pasirinkta antra 1 mm gylio ir 20 mm ilgio iščiuoža ant 2-ojo veži-
mėlio 3-iojo aširačio, tik priešingoje pusėje. Vagono kėbulo vertikalūs pagreičiai ir 
poslinkiai su viena, dvejomis rato iščiuožtomis ir be jų, pateikti 3.15 paveiksle. 
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3.15 pav. Vagono kėbulo vertikalių pagreičių kitimas laike esant keliui su nelygumais 
Fig. 3.15. Changes in vertical accelerations of the carbody, track with irregularities 
Iš 3.15 paveikslo matyti ryškūs iščiuožų sukeliami vertikalių pagreičių pi-
kai. Vagono, kurio abu vežimėliai turi tokias pačias pažaidas vertikalūs pagrei-
čiai yra 58 % didesni, negu su viena pažaida ir iki 177 % didesni, negu be pažai-
dų. Sukurtas išplėstinis modelis suteikia galimybę keisti skirtingų iščiuožų 
poveikių laiko pradžią pagal jų išsidėstymą ant aširačių. 
Modeliavimo metu gautus duomenis apdorojus Furjė transformacijos meto-
du (4.1) gauta KV kėbulo pagreičių amplitudžių pasikartojimų priklausomybė 
nuo važiavimo laiko. Turint šiuos duomenis galima įvertinti keleivių važiavimo 
patogumą Šperlingo tolygiosios eigos rodikliu. Pasinaudojus (3.1) ir (3.2) for-
mulėmis buvo apskaičiuoti vertikalios tolygiosios eigos rodikliai važiuojant KV 
80 km/h greičiu. Gautos rodiklių reikšmės pateiktos 3.16 paveiksle. 
 
 
3.16 pav. Šperlingo rodiklio reikšmės 
Fig. 3.16. Values of Sperling index 
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Iš 3.16 paveikslo matyti, kad važiuojant KV su 1 mm gylio ir 20 mm ilgio 
iščiuoža lygiu keliu, tolygiosios eigos rodiklio reikšmės yra labai geros  
(žr. 3.1 lentelę), tačiau įvedus kelio nelygumus, Šperlingo rodiklių reikšmės  
išaugo beveik 3 kartus ir priartėjo prie ribinės keleiviniams vagonams.  
Mechaniniai virpesiai yra slopinami įvairiausiomis techninėmis-
ergonominėmis priemonėmis, tačiau svarbiausias elementas šioje sistemoje yra 
važiuoklių pakabos. Norint parinkti važiuoklių techninius parametrus, būtina 
išsiaiškinti kokią įtaką vagono kėbulo virpesiams turi pirminės ir antrinės paka-
bos standumas ir slopinimas. Šiam tikslui buvo pasitelktas sukurtas išplėstinis 
modelis. Atlikti per 100 imitacinių važiavimų 160 km/h greičiu. Pasirinktas 
1000 m tiesus kelias be nelygumų. Vagono kėbulo svyravimai matuoti pirmojo 
vežimėlio ir kėbulo sujungimo vietoje.   
Norint įvertinti pakabos poveikį vagono kėbulo svyravimams, buvo keičia-
mi pirminės ir antrinės pakabos vertikalaus standumo parametrai atitinkamuose 
diapazonuose. Pirminės pakabos elementų vertikalus standumas buvo keičiamas 
intervale nuo 300 kN/m iki 2 000 kN/m. Antrinės pakabos elementų standumas 
buvo keičiamas nuo 100 kN/m iki 1 000 kN/m. Vagono kėbulo, judant 160 km/h 
greičiu, svyravimų pagreičių vidurkio priklausomybė nuo pirminės ir antrinės 
pakabos standumo pateikta 3.17 ir 3.18 paveiksluose. 

3.17 pav. Vagono kėbulo vertikalių pagreičių vidurkių kitimo priklausomybė nuo 
pirminės ir antrinės pakabos elementų standumo parametrų 
Fig. 3.17. Dependence of variation of the car body mean vertical accelerations on the 
stiffness parameters of primary and secondary suspension elements 
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Iš paveikslo 3.17 matyti tiesioginė pakabos standumo įtaka kėbulo svyravi-
mams. Mažiausios vertikalių pagreičių vidurkių reikšmės pasiekiamos prie 650–
700 kN/m pirminės pakabos standumo parametrų visoms antrinės pakabos stan-
dumo reikšmėms. Toliau didėjant Kp tolygiai didėja ir vidutinės kėbulo vertika-
lių pagreičių reikšmės. Minimalios vertikalių maksimalių pagreičių reikšmės 
generuojamos esant 650 kN/m pirminės ir 280 kN/m antrinės pakabos standumui 
(3.17 pav.). Nuo 1 100 kN/m iki 1 500 kN/m pirminės pakabos standumo paste-
bimas staigus maksimalių pagreičių reikšmių didėjimas. Didžiausio pagreičių 
vidurkių reikšmės esant didžiausioms abiejų pakabos pakopų standumų reikš-
mėms.  
Maksimalių vagono kėbulo, judant 160 km/h greičiu, vertikalių pagreičio 
reikšmių priklausomybė nuo pakabos statumo pateikta 3.18 paveiksle. 
 

3.18 pav. Vagono kėbulo vertikalių pagreičių maksimalių reikšmių kitimo 
priklausomybė nuo pirminės ir antrinės pakabos elementų standumo parametrų 
Fig. 3.18. Dependence of variation of the car body maximal vertical accelerations on the 
stiffness parameters of primary and secondary suspension elements 
Iš 3.18 paveikslo matyti, kad maksimalios vagono kėbulo vertikalių pagrei-
čių reikšmės gali būti pasiekiamos ir prie žemų (400–500 kN/m) pirminės paka-
bos standumo reikšmių, su sąlyga, kad antrinės pakabos standumo reikšmės vir-
šys 900 kN/m. 
Iš tyrimo matyti, kad geriausiai slopinami iščiuožos sukelti vagono kėbulo 
vertikalūs virpesiai esant 640–980 kN/m pirminės ir 100–480 kN/m antrinės 
pakabos elementų standumų reikšmėms. 
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3.3. Rato su pažaida vertikalios smūgio jėgos bėgiui 
priklausomybių tyrimas 
Pasinaudojus sukurtu išplėstiniu dinaminiu sistemos „riedmuo−kelias“ modeliu 
ir atlikus per 100 imitacinių važiavimų keičiant rato iščiuožos parametrus, buvo 
nustatyta keleivinio vagono rato su pažaida vertikalios smūgio jėgos bėgiui prik-
lausomybė nuo kelio standumo. Iš eksperimentinių tyrimų buvo nustatyta, kad 
geležinkelio kelio standumas vasarą ir žiemą vidutiniškai skiriasi 10 %  
(žr. 4 skyrių). Gauti rezultatai pateikti 3.4 lentelėje. 
3.4 lentelė. Rato vertikalios smūgio jėgos skaičiavimo rezultatai, kai ant keleivinio 
vagono rato riedėjimo paviršiaus yra iščiuoža 
Table 3.4. Calculation results of vertical impact force of wheel with flat  
Greitis, km/h 
Iščiuožos gylis, 
mm 
Vertikali smūgio jėga, kN 
vasara žiema skirtumas 
30 0,5 103 114 11 
1,0 133 155 22 
1,5 162 197 35 
2,0 192 238 46 
2,5 221 278 57 
60 0,5 131 149 18 
1,0 191 229 38 
1,5 252 309 57 
2,0 312 390 78 
2,5 373 470 97 
90 0,5 158 185 27 
1,0 248 303 55 
1,5 338 423 85 
2,0 428 542 114 
2,5 518 663 145 
 
Nustatyta tiesinė smūgio jėgos į bėgį priklausomybė nuo rato iščiuožos gy-
lio – didėjant iščiuožos gyliui, tiesiogiai proporcingai didėja ir smūgio jėga. 
Priklausomai nuo judėjimo greičio ši jėga vasarą gali išaugti nuo 2,14 karto (kai 
h kinta nuo 0,5 mm iki 2,5 mm, kai v = 30 km/h) iki 3,57 karto žiemą (kai h kin-
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ta nuo 0,5 mm iki 2,5 mm, kai v = 90 km/h). Smūgio jėgos skirtumas žiemą ir 
vasarą pateiktas 3.19 paveiksle. 
 

3.19 pav. Rato vertikalios smūgio jėgos skirtumas procentais, kai ant keleivinio vagono 
rato riedėjimo paviršius yra su iščiuoža, judant žiemą ir vasarą skirtingais greičiais 
Fig. 3.19. Difference in the vertical impact force of the wheel in percent, when the 
passenger car wheel rolling surface is with a flat, at motion with different speeds in 
winter and summer 
Iš 3.19 paveikslo matyti, kad didžiausias skirtumas atsiranda judant didžiau-
siu greičiu ir esant giliausiai iščiuožai. Tada vertikalios smūgio jėgos rodikliai 
vasarą ir žiemą gali skirtis iki 28 %. Išanalizavus aukščiau pateiktus rezultatus 
galima daryti išvadą, kad smūgio jėgos rodikliai gali labai skirtis kintant judėji-
mo greičiui ir iščiuožos geometriniams parametrams, tačiau, kaip matyti, didžiu-
lę įtaką turi ir aplinkos temperatūra, kuri tiesiogiai veikia kelio statinio elementų 
parametrus.  
3.4. Trečiojo skyriaus išvados 
1. Sukurtu išplėstiniu 53 laisvės laipsnių DSRK matematiniu modeliu 
ištirtas vagono kėbulo ir važiuoklės elementų virpesiai skirtingais 
metų laikais (vasarą ir žiemą). Nustatyta, kad dėl kintančio geležin-
kelio kelio standumo žiemą keleivinio vagono elementų vertikalūs ir 
kampiniai pagreičiai yra iki 44 % didesni nei vasaros metu.  
2. Rato su pažaida smūgio jėgos dydis varijuoja kintant vagono važia-
vimo greičiui ir iščiuožos geometriniams parametrams. Jos dydį įta-
koja ir aplinkos temperatūra, kuri veikia kelio statinio elementų stan-
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dumą. Teoriniais tyrimais nustatyta, kad vertikalios smūgio jėgos dy-
dis rato ir bėgio kontakto vietoje skiriasi iki 28 % (vasarą ir žiemą). 
3. Ištirtas vagono ratų pažaidos poveikis vagono važiavimo tolygumui, 
nustatyta dviejų aširačių ratų pažaidų įtaką kėbulo vibracijoms. Va-
gono, kurio abu vežimėliai turi tokias pačias pažaidas vertikalūs pag-
reičiai yra 58 % didesni, negu su viena pažaida ir iki 177 % didesni, 
negu be pažaidų.  
4. Naudojant išplėstinį sistemos „riedmuo–kelias“ matematinį modelį 
buvo nustatyti keleivinio vagono su rato iščiuoža pirminės ir antrinės 
pakabos elementų standumo parametrai. Mažiausios rato iščiuožos 
sukeltų vagono kėbulo vertikalių virpesių reikšmės gaunamos esant 
640–980 kN/m pirminės ir 100–480 kN/m antrinės pakabos pakopų 
standumų reikšmėms. 
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4. Keleivinio vagono važiavimo 
tolygumo natūriniai tyrimai 
Ketvirtajame skyriuje pateikiami bandomojo traukinio eksperimentinių tyrimų 
rezultatai. Tyrimų tikslas nustatyti keleivinio vagono su rato iščiuožomis kėbulo 
vibracijas judant tuo pačiu bėgių keliu skirtingais greičiais. Eksperimentinių 
tyrimų rezultatai palyginami su teorinio modeliavimo metu gautais bei kitų 
mokslininkų tyrimų rezultatais. 
Šio skyriaus tematika paskelbti trys autoriaus straipsniai (Dižo et al. 2015a, 
Dižo et al. 2015b, Steišūnas et al. 2014). 
4.1. Riedmenų dinaminių charakteristikų tyrimų 
metodika ir geležinkelio kelio standumo nustatymas 
Bandymų metu tiriami šie rodikliai: 
1. Keleivinio vagono kėbulo vertikalūs, skersiniai ir išilginiai pagrei-
čiai. 
2. Keleivinio vagono kėbulo kampiniai pagreičiai. 
Bandymai vykdomi, esant riedmenų judėjimo greičių diapazonui nuo 
30 km/h iki 90 km/h ir keičiant greitį kas 10 km/h.  
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Bandomųjų riedmenų judėjimo greitis buvo nustatomas mažesne nei 5 % 
paklaida. 
Kontroliniai rodikliai matuoti ruože „Joniškis–Valstybės siena“. Viršutinio 
geležinkelio kelio statinio konstrukciją sudaro R65 bėgiai, Swetrak pabėgiai, 
Vossloh sąvaržos, skaldos balastas. Pabėgių epiūra – 1 840 vnt./km. Bandymams 
skirtas kelio ruožas yra tiesus. Geležinkelio kelio kokybė buvo įvertinta AB 
„Lietuvos geležinkeliai“ priklausančiais vagonais kelmačiais „Plasser&Theurer“ 
EM 140 ir TrackScan ME 4011244. Atliktais matavimais nustatyta puiki kelio 
kokybė.  
Buvo panaudota šiame kelio ruože sumontuota rusų mokslininkų, vadovau-
jamų profesoriaus Michailo Levizono, kelio įlinkio ir standumo nustatymo įran-
ga „ИЦ ВЭИП“ (4.1 pav.).    
 
a)                                                      b) 

4.1 pav. Riedmenų natūriniai bandymai: a) įrangos montavimas „ИЦ ВЭИП“ ruože 
„Joniškis–Valstybės siena“; b) kelio įlinkio matuoklis 
Fig. 4.1. Field experiments of rail vehicles: a) equipment installation „ИЦ ВЭИП“ in 
section “Joniškis–State border”; b) track deflection meter 
Pagal statistinio kalibravimo rezultatus, buvo nustatytas geležinkelio kelio 
tamprumo modulis šiame ruože. Vasaros metu kelio tamprumo modulis buvo 
299,2 MPa, o žiemą – 327,9 MPa.  
Paskutines 28 dienas iki atliekamų bandymų ir bandymu metu buvo užfik-
suota vidutinė aplinkos temperatūra. Lauko oro temperatūros pokyčiai pateikti 
4.2 paveiksle.  
Vidutinė 31 dienos oro temperatūra buvo minus 0,42 ºC. Tokios temperatū-
ros užtenka išsilaikyti susidariusiam geležinkelio kelio įšalui. 
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4.2 pav. Joniškio rajone užfiksuotos oro temperatūros pokyčiai  
(nuo 2015.01.12 iki 2015.02.12) 
Fig. 4.2. Temperature changes in Joniškis region (since 12/01/2015 till 12/02/2015) 
4.2. Riedmenų dinaminių parametrų matavimo įranga 
Visų jutiklių duomenys buvo sinchronizuotai surenkami naudojant gamintojo 
Corrsys-Datron įrenginį DAS-3 (4.3 pav.), kuris buvo montuojamas keleivinio 
vagono Nr. 5824196-5 kėbule. Tyrimų metu buvo naudojamas 200 Hz įrašymo 
dažnis, duomenys įrašomi į atminties laikmeną. 
 

4.3 pav. Duomenų rinkimo įranga Corrsys-Datron DAS-3 
Fig. 4.3. Data collection equipment Corrsys-Datron DAS-3 
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Keleiviniame vagone buvo sumontuota virpesių fiksavimo įranga. Triašis 
akselerometras KISTLER Type 8395A buvo montuojamas ant vežimėlio ir va-
gono kėbulo šerdeso (4.4 pav.).  
 

4.4 pav. Akselerometro KISTLER Type 8395A montavimo vieta 
Fig. 4.4. Location of instalation of accelerometer KISTLER Type 8395A  
Keleivinio vagono kėbulo kampiniams poslinkiams užfiksuoti buvo panau-
dotas CORRSYS DATRON HF-500C akselerometras-giroskopas, kuris buvo 
montuojamas ant keleivinio vagono lango keleivio galvos aukštyje (4.5 pav.).  
 

4.5 pav. CORRSYS DATATRON HF-500C akselerometras – giroskopo  
montavimo vieta 
Fig. 4.5. Location of instalation of akselerometer CORRSYS DATATRON HF-500C  
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Tyrimuose naudotos įrangos techninės charakteristikos pateiktos 4.1 lentelė-
je. 
4.1 lentelė. Tyrimams naudotos įrangos pagrindinės techninės charakteristikos 
Table 4.1. The main technical characteristics of used basic equipment  
Parametras Prietaisas Tikslumas Matavimo ribos 
Matavimo 
dažnis, Hz 
Jutiklio masė, 
kg 
ax, ay, az Corrsys-
Datron HF-
500C 
±0,2 % ±3 g 10 0,230 
ψθφ  ,,  ±0,1 % ±150 
o /7 s 25 
ax ,ay, az Kistler Type 
8395A 
±0,2 % ±3 g  1 000 0,155 
 
Matavimo įranga kalibruota, nustatymai, virpesių matavimas ir įrašymas 
paleidžiamas ir stabdomas atitinkamais keleiviniame vagone sumontuotais 
pultais. 
4.3. Kėbulo vibracijų nustatymo bandymų  
vykdymo tvarka 
Aširačiai su pažaidomis buvo pastatyti po bandomuoju vagonu taip, kad kiek-
vienoje vagono pusėje ratai su pažaidomis kaitaliotųsi su ratais be pažaidų.  
Bandomajam traukiniui riedėti iš Radviliškio depo buvo priskirti bandymų 
laikotarpiui nuolat prijungti du lokomotyvai. Bandomojo traukinio formavimo 
schema pateikiama 4.6 paveiksle. 
 

4.6 pav. Bandomojo traukinio formavimo schema 
Fig. 4.6. Scheme of a testing train formation  
Suformavus sąstatą, bandomasis traukinys išvyko į Joniškio stotį. Bandymai 
vyko 2015 m. žiemą. Važiavimams kiekvieną dieną buvo skirti trys dviejų va-
landų „langai“. Bandomojo traukinio vaizdas prie RAKP posto KP-602 pateiktas 
4.7 paveiksle. 
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
4.7 pav. Bandomasis traukinys prie RAKP posto KP-602 
Fig. 4.7. Testing train beside RAKP post KP-602 
Keleivinis vagonas buvo bandomas tik tuščias, nes skirtumas tarp tuščio va-
gono (taros) ir vagono bruto svorio yra  apie 10 %. 
4.4. Keleivinio vagono važiavimo bandymo eiga 
Keleivių vežimo direkcijos Techninės priežiūros centre 2015 m. vasario 2 d. 
keleiviniam vagonui Nr. 5824196-5 neplaninio remonto metu buvo pakeisti va-
gono vežimėlių aširačiai. Buvo paridenti aširačiai: 
1. 11750047004 – iščiuožos gylis 1 mm, ilgis 20 mm, riedėjimo apskri-
timo skersmuo – 901 mm. 
2. 000512298509 – riedėjimo apskritimo skersmuo – 901 mm. 
3. 11751484308 – iščiuožos gylis 1 mm, ilgis 20 mm, riedėjimo apskri-
timo skersmuo – 883 mm. 
4. 002940965289 – riedėjimo apskritimo skersmuo – 890 mm. 
Nustatyta, kad vagonas gali važiuoti ne didesniu kaip 80 km/h greičiu. 
Analogiškai buvo važiuota 2015 m. vasario 10 d., esant +2 °C lauko tempe-
ratūrai ir 2015 m. vasario 11 d, esant 0 °C lauko temperatūrai. Gauti duomenys 
apdoroti MS Excel, Turbo Lab 6.0 ir Orange 8.0 programiniais paketais. 
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4.5. Bandymų metu gautų duomenų analizė  
Bandymo metu surinkti duomenys buvo apdoroti Furjė transformacijos metodu. 
Furjė transformacija vadinama funkcijos transformacija, kai gaunama jos dažnių 
funkcija. Viena funkcija yra paverčiama kita, ši operacija yra grįžtamoji. Kai 
įvesties funkcijos domenas yra laikas (t), o išvesties domenas yra dažnis, funkci-
jos transformacija S(t) dažniu ƒ yra apibrėžiama kompleksiniu skaičiumi: 
( ) ( )∫
∞
∞−
−
⋅= dfetsfS fti pi2 .           (4.1) 
Nustatant šį dydį visiems ƒ gaunama dažnio domeno funkcija. Tada S(t) gali 
būti vaizduojama kaip kompleksinių eksponenčių rekombinacija per visus gali-
mus dažnius: 
( ) ( )∫
∞
∞−
⋅= dfefSts fti pi2 .                                        (4.2) 
Tai yra atvirkštinės transformacijos formulė. Kompleksinis skaičius S(ƒ) iš-
reiškia abu, amplitudę ir dažnio fazę ƒ. 
Apskaičiavus, gauti rezultatai pateikti žemiau esančiuose 4.8–
4.10 paveikslų grafikuose, kuriuose matyti atitinkamų vertikalių ir horizontalių 
(skersinių) pagreičių amplitudžių pasikartojimų (dažnių) priklausomybė nuo 
važiavimo greičio. 
Iš 4.8 paveikslo grafikų matyti, kad prie 40 km/h greičio žemo dažnio svy-
ravimų, kurie daugiausiai daro įtaką važiavimo komfortui, pagreičio kitimo 
intensyvumas pasiekia didžiausias reikšmes. Šie svyravimai vyksta 2 Hz dia-
pazone ir kylant greičiui jų dažnis praktiškai nekinta, todėl galima spręsti, kad 
tai yra nuosavi amortizuotų masių svyravimai. Didžiausias pagreičių kitimo 
intensyvumas pasiekimas 60–70 Hz diapazone. Smulkiau nagrinėjant žemų 
dažnių svyravimus, pastebima nedidelė iščiuožos įtaka esant atitinkamiems 
rato su pažaida sukimosi dažniams (4.9 pav.). Taigi galima teigti, kad leistinos 
1mm rato iščiuožos poveikis vertikaliems vagono kėbulo svyravimams yra 
nedidelis ir yra neutralizuojamas pirminės bei antrinės pakabos judant nedide-
liais greičiais. 
Skersinių vagono kėbulo svyravimų spektrinės analizės rezultatai pateikti 
4.10 paveiksle. 
Išnagrinėjus 4.8–4.10 paveikslus, matome, kad didžiausias pagreičio kitimo 
intensyvumas pasiekiamas 2–20 Hz diapazone. Vagonui judant 40–50 km/h 
greičiu, didžiausios vibracijos reikšmės pasiekiamos žmogui maksimaliai jaut-
riame 6–10 Hz diapazone, kada žmogaus organizme gali įvykti rezonansas.  
Esant didesniems 70–80 km/h greičiams, pastebimos stiprios vibracijos 10–
20 Hz diapazone, kurios sukelia galvos skausmą bei akių nuovargį.  
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a)  b) 
  
 
c) d) 
  
 
e)  f) 
  

4.8 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų pagreičių spektras (nuo 0 iki 100 Hz), 
esant skirtingiems greičiams: a) 30 km/h; b) 40 km/h; c) 50 km/h; d) 60 km/h;  
e) 70 km/h; f) 80 km/h 
Fig. 4.8. The spectra of carbody vertical acceleration (from 0 to 100 Hz), when velocity 
is changing: a) 30 km/h; b) 40 km/h; c) 50 km/h; d) 60 km/h; e) 70 km/h; f) 80 km/h 
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a)  b) 
  
 
c)  d) 
  
 
e)  f) 
 

4.9 pav. Vagono kėbulo vertikalių pagreičių spektras nuo 0 iki 10 Hz:  
a) 30 km/h; b) 40 km/h; c) 50 km/h; d) 60 km/h; e) 70 km/h;  
f) 80 km/h 
Fig. 4.9. The spectra of carbody vertical acceleration (from 0 to 10 Hz):  
a) 30 km/h; b) 40 km/h; c) 50 km/h; d) 60 km/h;  
e) 70 km/h; f) 80 km/h 
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a) b) 
 
c) d) 
 
 
e) f) 

4.10 pav. Vagono kėbulo skersinių pagreičių spektras (nuo 0 iki 40 Hz): 
a) 30 km/h greitis; b) 40 km/h greitis; c) 50 km/h greitis; d) 60 km/h greitis;  
e) 70 km/h greitis; f) 80 km/h greitis 
Fig. 4.10. The spectra of carbody lateral acceleration (from 0 to 40 Hz): a) 30 km/h;  
b) 40 km/h; c) 50 km/h; d) 60 km/h; e) 70 km/h; f) 80 km/h 
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Norint tiksliau įvertinti vagono kėbulo vibracijos įtaką keleivių važiavimo 
komfortui ir nustatyti važiavimo greičio įtaką, apskaičiuotos vibracijos pagreičio 
vidutinės kvadratinės reikšmės, smūginio veikimo koeficientas, taip pat nustatyti 
maksimalūs pagreičiai prie įvairių važiavimo greičių.  
Eksperimentinių duomenų vibracijos pagreičių vidutinių kvadratinių reikš-
mių priklausomybė nuo vagono judėjimo greičio pateikta 4.11 ir 4.12 paveiks-
luose. 
 

4.11 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų pagreičio vidutinių kvadratinių reikšmių 
priklausomybė nuo greičio esant 1 mm rato iščiuožai 
Fig. 4.11. Dependence of carbody vertical acceleration RMS on the vehicle velocity, 
when wheel flat depth is 1mm 

4.12 pav. Vagono kėbulo skersinių svyravimų pagreičio vidutinių kvadratinių reikšmių 
priklausomybė nuo greičio esant ratui su 1 mm iščiuoža 
Fig. 4.12. The dependence of carbody lateral acceleration RMS on the vehicle velocity, 
when wheel flat depth is 1mm 
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Sudaryta vagono vertikalių pagreičių vidutinių kvadratinių reikšmių prik-
lausomybė nuo važiavimo greičio. Tai trečiojo laipsnio daugianaris, kurio koefi-
cientai pateikiami 4.2 lentelėje: 
43
2
2
3
1
)( pvpvpvpvf +++= .   (4.3) 
Nustatytas determinacijos koeficientas (R2 = 0,9197) rodo, kad funkcija pa-
rinkta teisingai ir gerai koreliuoja su eksperimento rezultatais. 
4.2 lentelė. Daugianario (4.3) koeficientai pagal modeliavimo duomenis 
Table 4.2. Coefficients of polynomial function (4.3) according to modelling data 
Koeficientas Reikšmė 
p1 0,000007 
p2 −0,0013 
p3 0,0759 
p4 −0,3814 
 
Vagono horizontalių pagreičių vidutinių kvadratinių reikšmių priklausomy-
bė nuo važiavimo greičio aprašyta ketvirto laipsnio 5 koeficientų funkcija, kurio 
koeficientų reikšmės pateiktos 4.3 lentelėje: 
54
2
3
3
2
4
1
)( pvpvpvpvpvf ++++= .  (4.4) 
4.3 lentelė. Daugianario (4.4) koeficientai pagal modeliavimo duomenis 
Table 4.3. Coefficients of polynomial function (4.4) according to modelling data 
Koeficientas Reikšmė 
p1 −0,00000005 
p2 0,00001 
p3 −0,0011 
p4 0,046 
p5 0,1114 
 
Nustatytas determinacijos koeficientas (R2 = 0,9127) rodo, kad funkcija pa-
rinkta teisingai ir gerai koreliuoja su eksperimento rezultatais. 
Iš 4.11 ir 4.12 grafikų matyti, kad didžiausios pagreičių vidutinės kvadrati-
nės reikšmės pasiekiamos esant 50 km/h ir 70 km/h. 
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Pagal eksperimentinius rezultatus sudarytas grafikas (4.13 pav.) parodo 
maksimalių vagono kėbulo vertikalių svyravimų pagreičių sklaidos kitimo ten-
dencijas prie skirtingų greičių.  
 
 
4.13 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų maksimalių pagreičio reikšmių sklaida 
prie skirtingų važiavimo greičių, esant ratui su 1 mm iščiuoža 
Fig. 4.13. Dispersion of maximal carbody vertical acceleration values depending on 
vehicle speed, when wheel flat depth is 1 mm 
Vagono kėbulo maksimalaus vertikalaus pagreičio ir vagono judėjimo grei-
čio priklausomybės kvantilių laukas svyruoja nuo 2,1 m/s2 iki 2,9 m/s2, jų vidur-
kiai aiškiai atkartoja pagreičio augimą esant 70 km/h, bei jo sumažėjimą prie 
60 km/h, kas patvirtinta 4.11 paveiksle pateiktos kreivės teisingumą. Kvantilių 
„ūsų“ diapazonas labiau nukreiptas teigiama grafiko kryptimi. Tai patvirtina 
atsitiktinių maksimalių vertikalių vagono kėbulo pagreičių fiksavimą, kuriems 
galėjo daryti įtaką rezonansas. „Ūsų“ diapazonas svyruoja nuo 5,2 m/s2 iki 
6 m/s2. Tai parodo pakankamai vienodą reikšmių išsibarstymą prie skirtingų 
greičių. 
Pagal eksperimentinius rezultatus sudarytas ir 4.14 paveiksle pateiktas gra-
fikas parodo vagono kėbulo vertikalių svyravimų pagreičių maksimalių amplitu-
džių sklaidą esant skirtingiems važiavimo greičiams ir 1 mm rato iščiuožai.  
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4.14 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų pagreičių maksimalių amplitudžių 
sklaida esant skirtingiems važiavimo greičiams ir 1 mm rato iščiuožai 
Fig. 4.14. Dispersion of maximal carbody vertical acceleration amplitude values 
depending on vehicle speed, when wheel flat depth is 1 mm 
Iš 4.14 paveikslo matyti, kad kvantilių laukas svyruoja nuo 1,8 m/s2 iki 
4,9 m/s2, tačiau vidurkiai atkartoja 4.13 paveiksle parodytų vidurkių kitimo ten-
dencijas, tik reikšmės yra didesnės. 
Eksperimento metu gautus duomenis apdorojus Furjė transformacijos meto-
du (4.1), gauta KV kėbulo pagreičių amplitudžių pasikartojimų priklausomybė 
nuo važiavimo greičio. Turint šiuos duomenis galima įvertinti keleivių važiavi-
mo patogumą Šperlingo tolygiosios eigos rodikliu. Pasinaudojus (3.1) ir (3.2) 
formulėmis apskaičiuotų tolygiosios eigos rodiklio reikšmių kitimo priklauso-
mybė nuo važiavimo greičio pateikta 4.15 paveiksle. 
Apskaičiuotos Šperlingo tolygiosios eigos rodiklio reikšmės lyginamos su 
standartine vertinimo skale (3.1 lentelė). Kaip matyti iš 4.15 paveikslo Šperlingo 
rodiklio reikšmės atitinka tolygios eigos, pakankamos keleiviniams vagonams, 
reikalavimus, tačiau skersine kryptimi nepasiekia gerų reikšmių. Didžiausia ro-
diklio reikšmė skersine kryptimi pasiekiama esant 40 km/h važiavimo greičiui, 
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tačiau greičiui didėjant rodiklio reikšmės mažėja. Vertikalia kryptimi gautos 
Šperlingo rodiklio reikšmės svyruoja „pakankamų keleiviniams vagonams“ 
reikšmių zonoje. Didėjant vagono važiavimo greičiui jos tolygiai didėja. 
 
a) 
 
b) 
 
4.15 pav. Eksperimentinės Šperlingo tolygios eigos rodiklio reikšmės prie skirtingų 
važiavimo greičių: a) vertikalia kryptimi; b) skersine kryptimi 
Fig. 4.15. Values of Sperling ride index depending on veicle velocity:  
a) in vertical direction; b) in lateral direction 
Vertinant vibracijos poveikį žmogaus organizmui, būtina atsižvelgti į smū-
ginio veikimo koeficientą (SVK), kuris lygus maksimalios pagreičio reikšmės ir 
vidutinės kvadratinės pagreičio reikšmės santykiui. Šie rezultatai, gauti atliktų 
natūrinių bandymų metu, pateikiami 4.4 lentelėje. 
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4.4 lentelė. Išmatuotos skersinės ir vertikalios SVK reikšmės judant skirtingais greičiais 
Table 4.4. Measured values of lateral and vertical impact factor on different running 
velocities 
Vagono važiavimo greitis, km/h 30 40 50 60 70 80 
SVK z ašis 5,24 4,75 7,20 6,79 4,52 5,85 
SVK y ašis 4,08 3,73 3,79 3,81 4,17 5,99 
 
Komfortiškam važiavimui SV koeficiento reikšmės neturėtų viršyti 4, tačiau 
tik skersiniai svyravimai atitinką šią normą. Vertikalių svyravimų SV koeficien-
to reikšmės yra ženkliai per didelės – ir 1,3−1,8 karto viršija nustatytas normas. 
Tai sukelia vagono ratų pažaidos, kelio nelygumai, vagono važiuoklės konst-
rukcija bei jos standumo ir slopinimo parametrai. 
4.6. Eksperimentinių tyrimų ir matematinių 
modeliavimų rezultatų palyginimas 
Išanalizavus modeliavimo metu gautų keleivinio vagono kėbulo virpesių spektrą 
ir palyginus jį su bandymų metu užfiksuotais duomenimis, 4.16 paveiksle ma-
tomas žemų dažnių (iki 10 Hz) virpesių panašumas. Ovalais išryškintas iščiuo-
žos poveikis ties 2,95 Hz ir jo rezonansinis pasikartojimas prie 5,2 Hz.  
 

4.16 pav. Modeliavimo ir eksperimentų metu gautų vagono kėbulo vertikalių pagreičių 
amplitudžių palyginimas 
Fig. 4.16. Comparison of the amplitude scpectra of carbody vertical accelerations given 
by experiment and obtained using complete model 
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Eksperimentinio tyrimo duomenis galima palyginti su Irano mokslininkų 
eksperimentiniais bandymais ir matematinio modeliavimo rezultatais (4.17 pav.) 
(Sayyaadi et al. 2009). Jų atlikto eksperimento metu vertikalūs ir skersiniai ke-
leivinio vagono kėbulo pagreičiai buvo matuojami 150 km Tehran-Ghazvin ke-
lio atkarpoje.  
 
a)  b) 


c) 

4.17 pav. Vagono kėbulo pagreičių spektras: a) vertikalių pagreičių  
(Sayyaadi et al. 2009); b) autoriaus matematinio modelio vertikalių pagreičių; 
 c) skersinių pagreičių (Sayyaadi et al. 2009) 
Fig. 4.17. The spectra of carbody accelerations: a) vertical accelerations  
by Sayyaadi et al. (2009); b) vertical accelerations gained by Author’s model;  
c) lateral accelerations by Sayyaadi et al. (2009).  
Lyginant spektrinės skersinių virpesių analizės rezultatus, pastebima, kad že-
mo dažnio iki 10 Hz virpesių panašumas labai artimas aukščiau pateiktiems (4.8–
4.10 pav.) eksperimentinio bandymo ir matematinio modeliavimo metu gautiems 
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rezultatams. Matyti 2 Hz ir 10 Hz skersinių virpesių amplitudžių augimas, kuris 
atitinka eksperimento rezultatus, tačiau yra nesutapimų ties 50 Hz amplitudės au-
gimu (4.17 c pav.). Vertikalių virpesių analizės metu pastebimas toks pat amplitu-
dės augimas prie 2 Hz ir esant aukšto dažnio virpesiams (50–60 Hz), tačiau nepas-
tebimas padidėjimas 10 Hz dažnio diapazone. Tam daro įtaką skirtinga vagonų 
konstrukcija (standumo ir slopinimo koeficientai), bėgio ir kelio profilis, kelio 
nelygumai, važiavimo greičiai. Apdorojant duomenis nebuvo atsižvelgta į greičio 
pokyčius (greitis kito nuo 40 km/h iki 140 km/h) ir bandomojo vagono ratų būklę. 
Modeliavimo metu gautų duomenų spektrinę analizę (4.17 b pav.) lyginant 
su Irano mokslininkų duomenimis matyti (4.17 a pav.), kad vertikalūs virpesiai 
iki 5 Hz sutampa, tačiau šiek tiek vėluoja antras pagreičių amplitudės augimas. 
Šiame dažnių diapazone yra nuosavi vežimėlių virpesiai, todėl esant skirtingai 
tiriamų vagonų konstrukcijai, skiriasi virpesių savieji dažniai. Ties 50 Hz dažniu 
pastebimas amplitudės augimas abiejuose grafikuose. Amplitudžių skirtumą 
lemia tai, kad modeliuojant nevertinami skersiniai vagono poslinkiai, kurie dėl 
rato profilio ypatumų daro įtaką vertikaliems kėbulo svyravimams. 
Remiantis sudaryta vagono vertikalių vidutinių kvadratinių pagreičių prik-
lausomybės funkcija (4.3) nuo važiavimo greičio, galima nustatyti modeliavimų 
ir eksperimentų rezultatų patikimumą. Modeliavimų ir eksperimentų vertikalaus 
vidutinio kvadratinio pagreičio duomenų nuokrypiai nuo sudarytos priklauso-
mybės (4.3) pateikti 4.18 paveiksle. 
 
 
4.18 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų pagreičio  
vidutinių kvadratinių reikšmių nuokrypiai 
Fig. 4.18. Deviations of carbody vertical acceleration RMS 
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Analizės metu, nustatyta liekamųjų kvadratų suma SSE = 0,1857, vidutinė 
kvadratinė paklaida RMSE = 0,1927. Nustatyti paklaidų parametrai rodo, kad 
priklausomybė stipriai koreliuoja su modeliavimo rezultatais.  
Naudojant sudarytą sistemos „riedmuo − kelias“ 53 l. l. matematinį modelį 
formuojama vagono kėbulo maksimalaus vertikalaus pagreičio kitimo priklau-
somybė nuo važiavimo greičio (4.19 pav.). Ši priklausomybė papildyta eksperi-
mentinių tyrimų duomenimis. Gautam tikslumui (R2 = 0,9179) pakanka duome-
nis aproksimuojančios 5 koeficientų funkcijos (koeficientai pateikiami 
4.5 lentelėje): 
54
2
3
3
2
4
1
)( pvpvpvpvpvf ++++= .                        (4.5) 
 
 

4.19 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų maksimalių pagreičių eksperimentinių ir 
modeliavimo reikšmių priklausomybės nuo važiavimo greičio 
Fig. 4.19. Dependences of experimental and modelling values of maximum 
accelerations of car body vertical vibrations on the ride speed 
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4.5 lentelė. Daugianario (4.5) koeficientai pagal modeliavimo duomenis 
Table 4.5. Coefficients of plonomial function (4.5) according to modelling data 
Koeficientas Reikšmė (su 5 % paklaida) 
p1 −0,00008915 (−0,0001087, 0,00009089) 
p2 0,002132 (−0,01985, 0,02412) 
p3 −0,1859 (−1,94, 1,568) 
p4 6,974 (−52,8, 66,75) 
p5 −87,98 (−819,5, 643,5) 
 
Sudarytas priklausomybes palyginus su eksperimentų ir modeliavimų re-
zultatus, gautų reikšmių nuokrypiai pavaizduoti 4.20 paveiksle. 
 
 
4.20 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų eksperimentinių  
maksimalių pagreičių reikšmių nuokrypiai 
Fig. 4.20. Deviations of experimental maximum values  
of wagon carbody vertical accelerations 
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Ketvirtojo laipsnio daugianaris sudarytas matematinių skaičiavimų paketu 
MATLAB. Analizės metu, nustatyta liekamųjų kvadratų suma SSE = 252, vidu-
tinė kvadratinė paklaida RMSE = 1,8722. Paklaida gaunama dėl užfiksuotų atsi-
tiktinių maksimalių vertikalių pagreičių, kuriuos gali sukelti ne tik ratų pažaidos 
ir bėgių nelygumai, bet ir modeliavimo metu neįvertinti riedmens aširačių sker-
siniai poslinkiai ir pagreičiai, kurie dėl kūgiško rato profilio daro įtaką kitų 
riedmens elementų vertikaliems svyravimams. Sutapus šiems veiksniams gali 
atsirasti rezonansas, kuris ir sukelia bandymo metu užfiksuotus maksimalius 
vertikalius kėbulo pagreičius, nepastebimus modeliavimo rezultatuose. 
Kadangi eksperimento metu nustatytos maksimalios vagono kėbulo vertika-
lių svyravimų pagreičių reikšmės yra išsibarsčiusios plačiame diapazone, todėl 
aiškumui išvedami eksperimento maksimalių vertikalių pagreičių aritmetiniai 
vidurkiai (4.21 pav.).  
 
 
4.21 pav. Vagono kėbulo vertikalių svyravimų maksimalių pagreičių eksperimentinių ir 
modeliavimo reikšmių vidurkių palyginimas esant skirtingiems greičiams 
Fig. 4.21. Comparison of mathematical modelling and experimental average values of 
wagon carbody maximal vertical acceleration considering different velocities  
Iš 4.21 paveikslo matyti, kad esant važiavimo greičiui nuo 30 km/h iki 
50 km/h maksimalios kėbulo vertikalių pagreičių reikšmės gautos modeliuojant 
skiriasi nuo eksperimentų rezultatų 12–27 %. Didžiausias skirtumas pasiekiamas 
esant 30 km/h. Nuo 50 km/h iki 60 km/h matematinio modeliavimo rezultatų 
reikšmės artėja prie eksperimento (nuo 13 % iki 1 %) ir stebimas maksimalių 
kėbulo vertikalių pagreičių mažėjimas. Nuo 60 km/h maksimalios vertikalių 
kėbulo pagreičių reikšmės auga ir eksperimentinių, ir modeliavimo duomenų. 
Vagono greičiui didėjant nuo 60 km/h iki 80 km/h modeliavimo ir eksperimento 
rezultatų skirtumai kinta nuo 1 % iki 5 %. Palyginus vagono kėbulo vertikalių 
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pagreičių maksimalias reikšmes gautas modeliavimo metu su eksperimentinio 
tyrimo rezultatais, esant skirtingiems greičiams (30–80 km/h), matyti, kad mode-
liuojant gautos kėbulo vertikalių pagreičių maksimalios reikšmės stipriai kore-
liuoja su natūrinių bandymų metu išmatuotomis reikšmėmis. Nustatyti paklaidų 
parametrai (SSE = 5,4867 ir RMSE = 0,9563) rodo, kad sudaryta priklausomy-
bės funkcija (4.5) gerai koreliuoja su eksperimento rezultatais. Tai patvirtina 
sudaryto „riedmuo−kelias“ 53 l. l. matematinio modelio naudojimo vietos bran-
gių natūrinių bandymo tinkamumą. 
Atlikus duomenų, gautų modeliuojant su natūrinių bandymų ir užsienio 
mokslininkų rezultatais, galima padaryti išvadą, kad sukurtas išplėstinis sistemos 
„riedmuo−kelias“ yra patikimas ir jį galima panaudoti riedmenų dinamikos ver-
tinimui. 
4.7. Ketvirtojo skyriaus išvados 
1. Atlikus natūrinius eksperimentus riedmenų eksploatacijos sąlygomis, 
nustatyti dinaminiai vagonų svyravimų parametrai 30–80 km/h grei-
čių diapazone esant aširačio rato iščiuožos gyliui 1 mm, ilgiui 
20 mm. 
2. Apdorojus natūrinio eksperimento rezultatus MS Excel, Turbo Lab 
6.0 ir Matlab programiniais paketais, sudarytos keleivinio vagono su 
ratų iščiuožomis kėbulo skersinių ir vertikalių pagreičių kitimo prik-
lausomybės nuo vagono važiavimo greičio. Atitiktį patvirtina aukšti 
determinacijos koeficientai (R2 = 0,9127 ir R2 = 0,9197). Įvertintos 
smūginio veikimo koeficiento reikšmės, kurios yra stipriai per dide-
lės (1,3–1,8 karto viršija nustatytą normą) komfortiškam važiavimui. 
3. Palyginus eksperimento ir skaitinio modeliavimo rezultatus, gauti 
duomenys rodo, kad, esant važiavimo greičiui nuo 50 km/h iki 
80 km/h, maksimalios kėbulo vertikalių pagreičių reikšmės, gautos 
modeliuojant, yra artimos eksperimento rezultatams (skirtumas nuo 
1 % iki 13 %), o tam tikras nesutapimų didėjimas (13–27 %) pasi-
reiškia 30–50 km/h zonoje. Tai gali būti paaiškinama užfiksuotų atsi-
tiktinių maksimalių vertikalių pagreičių, kuriuos gali sukelti ne tik ra-
tų pažaidos ir bėgių nelygumai, bet ir modeliavimo metu neįvertinti 
riedmens aširačių skersiniai poslinkiai ir pagreičiai, kurie dėl kūgiško 
rato profilio daro įtaką kitų riedmens elementų vertikaliems svyravi-
mams. Tačiau vidutinės kvadratinės vagono vertikalių pagreičių 
reikšmės gerai koreliuoja su modeliavimo duomenimis (RMSE = 
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0,1927). Tai įrodo sukurto dinaminio išplėstinio modelio patikimu-
mą. 
4. Eksperimentinio ir skaičiuojamojo tyrimo rezultatus lyginant su kitų 
tyrėjų duomenimis nustatyta, kad žemo dažnio (iki 10 Hz) virpesiai 
atitinka bandymo ir matematinio modeliavimo metu gautas virpesių 
reikšmes. Rezultatų neatitikimai pastebėti esant aukštesniems (20–
80) Hz dažniams. Neatitikimų atsiradimui daro įtaką skirtingi pradi-
niai įvesties duomenys, riedmenų konstrukcija, kelio elementų para-
metrai ir aplinkos (meteorologinės) sąlygos. 
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Bendrosios išvados 
1. Sudarytas išplėstinis trimatis dinaminės sistemos „riedmuo–kelias“ 
matematinis modelis leidžia papildomai vertinti bėgio bangavimo po 
rato smūgio poveikį gretutiniams vežimėlio aširačiams ir temperatū-
rinį kelio standumo pokytį. 
2. Naudojant sukurtą išplėstinį matematinį modelį nustatyti dinaminės 
sistemos „riedmuo−kelias“ elementų savųjų virpesių dažniai. Nusta-
tyta, kad žiemos metu sistemos „riedmuo−kelias“ elementų savieji 
dažniai yra vidutiniškai 5 % didesni nei vasarą. 
3. Nustatyta, kad didžiulę įtaką vagono elementų dinamikai turi ir ap-
linkos temperatūra, kuri tiesiogiai veikia kelio viršutinio statinio  
elementų standumo parametrus. Be to nustatyta, kad vertikalios smū-
gio jėgos dydis rato ir bėgio kontakte žiemą padidėja iki 1,3 karto. 
4. Natūrinų bandymų metu nustatyti dinaminiai vagonų svyravimų pa-
rametrai esant 30−80 km/h greičio intervalui ir aširačio rato 1 mm 
gylio bei 20 mm ilgio iščiuožai. Apskaičiuotos Šperlingo tolygiosios 
eigos rodiklių reikšmės atitinka leistinas normas, tačiau neužtikrina 
komfortiško važiavimo. 
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5. Atlikus skaitinio modeliavimo ir natūrinių eksperimentų rezultatų 
analizę gauta, kad išmatuotos vagono kėbulo vertikalių pagreičių 
reikšmės stipriai koreliuoja su modeliavimo rezultatais (RMSE = 
0,1927). Tai rodo sukurto dinaminės sistemos „riedmuo−kelias“ ma-
tematinio modelio patikimumą ir patvirtina galimybę naudoti jį ried-
menų dinamikos vertinimui geležinkelio įmonėse. 
6. Gauti važiuojančio keleivinio vagono teorinių ir eksperimentinių ty-
rimų rezultatai įgalina praplėsti skaičiavimų galimybes įvertinant pa-
pildomų geležinkelio kelio ir riedmens parametrų poveikį važiavimo 
dinaminiams procesams.  
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Summary in English 
Introduction 
 
Formulation of the problem 
Transport is one of the most important sectors of our national economy, creating up to 
12% of the gross domestic product of the country. In Lithuania annual freight transporta-
tion by rail alone amounts to 40–45 million tonnes and 4 million passengers. Despite that 
up to 90% of revenue is derived by JSC “Lietuvos geležinkeliai” from freight transporta-
tion, permanent investments are made in the renovation of the fleet of passenger vehicles 
and the smart passenger service technologies. Seeking to attract the larger flows of pas-
sengers, the train running speed and frequency of routes is being increased, and a still 
broader range of services is offered to passengers. Moreover, it is important to constantly 
assess the passenger riding comfort (convenience) which is significantly affected by the 
vibrations of the passenger car bodies. These vibrations are generated due to the interac-
tion between the railway track and the vehicle bogie during train movement. Modern 
vehicles are quite comfortable, though, during their exploitation, defects in the running 
surface of a wheelset of wheels and track (rail) irregularities occur. While vehicles are 
riding on rails, these defects of the car bogie and the track are generating extra vibrations 
of the body and noise that may cause unpleasant sensation to passengers. 
While operating the railway vehicles, the condition of the upper rail head and wheel 
rolling surface should be observed in order to timely eliminate or decrease the undesira-
ble effects caused due to the bogie–rail interface on both the car suspension and passen-
gers. On the other hand, in the case of occurrence of considerable defects in the wheelset 
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wheel rolling surface, when vehicles are moving at a too high velocity, the rails may get 
damaged (broken) and a traffic accident may take place.  
Relevance of the thesis 
Specialists involved in passenger vehicle operation and repair are faced with a problem 
of precise and reliable evaluation of the car body vibrations, induced by a wagon with 
wheel defects, and their impact on passengers. Another important aspect is to determine 
the permissible driving speed by which the passenger wagon with wheel defects could 
move to the nearest station or depot without damaging the rails. It is a very expensive 
and long-lasting process for the specialists of the companies in charge of technical 
maintenance of the rail vehicles to perform field testing of passenger vehicles (pilot run-
ning): the train traffic in the span should be closed and vehicles in operation should be 
used for testing. Furthermore, a danger arises that during testing of vehicles the cars with 
wheel defects may damage irreparably both the rails and the wheelsets. Scientifically 
justified computation methods for evaluation of the passenger car suspension operation 
and wheelset wheel and rail interaction are developed in this thesis. These methods allow 
the field testing of the vehicles to be replaced by reliable computer simulation research. 
Object of the research 
The object of research is the interaction of the running wagon with a wheelset flat, bogie 
and railway track. 
The aim of the thesis 
The thesis is aimed at revising of evaluation methodology of wagon wheelset interaction 
between rails considering the track stiffness variation due to temperature changes at 
different seasons of the year.  
The objectives of the thesis 
For an implementation of the aim of the thesis, the following tasks were set: 
1. To achieve the objective of the thesis, the following tasks are being solved:  
2. To study scientific publications on vehicle bogie and track interaction. Formu-
lation of the topicality (relevance), aim and tasks of the work.  
3. To study the dynamic processes of the interaction between the vehicle bogie 
and the rails by evaluating the parameters of railway track upper construction, 
vehicle bogie and body. 
4. To perform theoretical investigation of the dynamic processes of a wagon by 
using an expanded mathematical model of the “Vehicle−Track” dynamic sys-
tem and to study the effect of the wheel with the rolling surface defects on the 
vibrations of the car elements and impact on passenger convenience at differ-
ent seasons of the year (winter and summer). 
5. To perform field tests (pilot running) of a wagon with wheel flats and to ana-
lyse the experimental results. To measure the variations in the resilience mod-
ule of the upper construction of the railway track module at different seasons 
of the year (winter and summer). 
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6. To compare the exploratory results obtained using the developed mathematical 
model of the dynamic system “Vehicle–Track” with the findings received dur-
ing field tests. 
The research methodology 
Theoretical calculation and experimental research methods are applied in the work. 
Analytical and numerical methods are applied in the theoretical part; analysis is 
made of eigenfrequencies in the dynamic system “Vehicle−Track” at different seasons 
and of dynamic process characteristics. MATLAB/Simulink, TurboLab, and SIMPAC 
software is applied in the research. 
A test train with faulty wheelsets specially selected for experimental investigation 
(field testing) was used. The dynamic parameters of the rolling stock were measured 
using Corrsys-Datron, Kistler Type 8395A, Kistler Type CDAS3A equipment. 
Scientific novelty of the thesis  
In the course of the dissertation preparation, the new findings in the transport engineer-
ing science have been obtained:  
1. An expanded mathematical model of the dynamic system “Vehicle−Track” was 
developed on the basis of analytical and numerical methods, enabling the as-
sessment of dynamic processes occurring in this system under different envi-
ronmental conditions (winter and summer) to be performed. 
2. Eigenfrequencies of the dynamic system “Vehicle−Track” were determined at 
passenger car running in winter and summer and differences in accelerations of 
the system elements at varying stiffness of a track structure were demonstrated. 
Variations of operating forces in the wheel-rail contact at different seasons have 
been identified. 
3. A study was made of vibrations of the body of the rail wagon with wheel de-
fects depending on the running speed , car suspension and the parameters of the 
railway track elements at different seasons of the year (winter and summer), ac-
cording to which the passenger ride comfort could be assessed. 
Practical value of the research findings 
1. Applying the proposed expanded mathematical model of the three-dimensional 
dynamic system “Vehicle−Track”, it is possible precisely and reliably by using 
computational methods alone to determine the permissible speed of the pas-
senger car with wheel defects at different seasons of the year (winter and 
summer).  
2. Application of the proposed expanded three-dimensional mathematical model 
of the “Vehicle−Track” dynamic system in the investigation of the interaction 
between the railway rolling stock bogie and the rails would make it possible 
for the enterprises involved in the technical maintenance of railway vehicles to 
save funds that would have been allocated for train traffic interfering and long-
term dynamic field tests of rolling stock.  
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3. On the basis of experimental and theoretical research data, railway specialists 
are given the opportunity to evaluate more exhaustively an impact of the inter-
action between the rolling stock bogie and the rails on passenger comfort (con-
venience). 
Defended statements 
1. The developed mathematical model of the system “Vehicle−Track” permits the 
performance of the exhaustive study of dynamic processes at separate points of 
the wagon bogie and the body, upon the evaluation of the effect of geometrical 
parameters of the wagon suspension, track structure, wheel and rail and their 
defects on the system under study. 
2. The developed expanded three-dimensional mathematical model of the dynamic 
system “Vehicle−Track” makes it possible to additionally assess the effect of 
the rail corrugation after the wheel impact on the adjacent bogie wheelsets. 
3. Findings of the developed mathematical model and the conducted experimental 
studies are in a strong intercorrelation. This shows the reliability of the mathe-
matical model of the dynamic system “Vehicle−Track” and confirms an option 
to use it in evaluating the rolling stock dynamics in railway enterprises. 
Approval of the research findings 
14 scientific papers on the subject of the thesis have been published: one – has appeared 
in journals included in „Web of Science“ list with citation index (Bureika et al. 2016a), 
two – in publications of Thomson Reuters Database „Conference Proceedings“ 
(Steišūnas 2012, Lunys et al. 2016a), four – in other international database publications  
(Balevičius et al. 2014, Steišūnas et al. 2014, Bureika et al. 2016b, Dižo et al. 2016), 
one – in other peer-reviewed periodical scientific publication (Dižo et al. 2015b), six – in 
publications of peer-reviewed reports provided at international confe-rences (Steišūnas 
et al. 2013, Dižo et al. 2015a, Lunys et al. 2016b, Lunys et al. 2016c, Lunys et al. 
2016d, Sasnauskas et al. 2016). 
The results of the research described in the Thesis were presented at twelve scientific 
conferences in Lithuania and abroad:  
− at the Conference of Yong Scientists “Science – the Future of Lithuania” held 
in the years 2014 and 2016 in Vilnius; 
− at the International Conference “Transport Means 2012, 2016” in Kaunas; 
− at the International Conference “TRANSBALTICA 2013, 2016” in Vilnius; 
− at the International Conference “TRANSPORT PROBLEMS 2014, 2015, 
2016” in Katowice, Poland;  
− at the International Conference “CURRENT PROBLEMS IN RAIL VEHI-
CLES – PRORAIL 2015” in Žilina, Slovakia;  
− at the Conference of Yong Scientists “Experimental and computational methods 
in engineering” 2016, Usti nad Labem, Czech Republic; 
− at the International Conference “EUROPE-ASIA TRANSPORT BRIDGE”, 
2016 m., Tbilisi, Georgia. 
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Structure of the thesis 
The dissertation consists of an introduction, four chapters and conclusions. The volume 
of the dissertation is 141 pages, exclusive annexes; the text contains 113 numbered for-
mulas, 64 figures and 17 tables. 138 literature sources are used in the dissertation. 
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1. Analysis of research works, intended for the study of rolling 
stock dynamics 
This chapter provides an overview of research works dealing with the peculiarities of 
rolling-stock horizontal and vertical dynamics and the factors affecting the stability of 
rolling-stock motion and safety. Analysis is made of the developed mathematical models 
studying the interaction of the vehicle and the railway track and examining dynamic 
processes occurring thereto. A deeper analysis is given of the rolling stock wheel defects 
and their effects. Tendencies in the investigation and improvement of vehicle bogie and 
suspension parameters are surveyed. 
Investigation of rolling-stock horizontal and vertical dynamics necessitates sophis-
ticated computing, and complex mathematical models are being developed, since a good 
number of variable factors may be active in the system “Vehicle−Track”. The major part 
of the works deals only with vehicle wheelset and rail interaction; the whole complexity 
of the interaction of the system “Vehicle−Track” has not been fully evaluated. Upon 
conducting an analysis of the factors having an effect on the rolling stock movement 
stability and of the generalised peculiarities of the survey of rolling-stock horizontal and 
vertical dynamics, it has been determined that major attention is devoted to the research 
of high speeds of passenger car movement (from 300 km/h to 500 km/h), even though no 
account at all is taken of the effect of wheel rolling surface defects on riding safety and 
passenger comfort. 
The most frequently occurring wheel rolling surface defect is a flat and special at-
tention is focused on investigating freight wagons with wheel defects, whereas insuffi-
cient attention is devoted to the impact of passenger car wheel rolling surface defects on 
riding safety and stability. 
In generalisation of analysis of dynamic models of the system “Vehicle−Track”, 
it is possible to state that in studying the system “Vehicle−Track” the complex dynam-
ic vehicle model is most often selected, also covering vehicle faults and deterioration 
arising during operation, even though a very simple track model is the most frequent 
choice. In some other case, when analysing the railway track and its defects, the sim-
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plified model of the vehicle is chosen. To obtain the reliable results, the level of accu-
racy of all components of models under study should be made uniform. The majority 
of mathematical models of rolling stock vertical forces provides an evaluation just of a 
certain part (1/4, 1/8) of the calculated mass of rolling-stock elements and do not as-
sess the dynamic effects of all rolling-stock elements on vibrations, this impacting the 
accuracy of results. 
2. Simulation of dynamic parameters of rolling stock with 
wheel rolling surface defects 
A mathematical model of the system “Vehicle−Track” is used in the analysis of the ve-
hicle and rail track vertical interaction, evaluating torsional vibrations of the body, bo-
gies and wheelsets, wheel rolling defects and railway track irregularities. Assumptions, 
made in studying the interaction of separate components of the system “Vehicle−Track”: 
• The first car bogie wheelset is with a wheel flat. 
• A flat is simulated as an extra irregularity of the railway track. 
• The car construction elements are taken as aboslutely solid bodies. 
• Damping of vibrations of primary and secondary suspensions is described 
by linear damping elements. 
• Wheel-rail contact is simulated according to the nonlinear Hertzian contact 
theory. 
• Interaction of ground layers under adjacent sleepers is not evaluated. 
• A rail is described by beam of finite elements.  
A passenger car model as adapted to this research consists of the whole body, two 
bogies and four wheelsets. This car model with 17 degrees of freedom determines the 
vertical displacements of the body, bogies and wheelsets. Rotation of model elements 
around the x and y axes is also assessed. The general passenger car model structure is 
given in Fig. S.2.1. 
A rail track model estimates the vertical displacements of the rail, sleeper and bal-
last layer (Zbij, Zpbi, Zsnkij) under each wheelset wheel during car movement. In the simu-
lation of the rail track, the following separate elements possessing the mass have been 
distinguished: rails, sleepers and ballast layer – Mb, Mpb, Msnk. Rotation of sleepers is 
described by values φpbi. All the main railway track elements are interacting as the 
system of stiffness and damping elements. The motion equations describing a model of 
vertical forces are written in matrix form without external forces:  
[ ]{ } [ ]{ } [ ]{ } 0=++ zKzCzM
vvv
 ,  (S.2.1) 
where [ ]
v
M  is the car model mass matrix; [ ]
v
C  is the damping matrix; [ ]
v
K  is the stiff-
ness matrix; { }z  – is the vertical displacement vector. 
A dynamic model for the interaction of railway track elements is presented in Fig. 
S.2.2. 
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Fig. S.2.1. Schematic diagram of a passenger car model  
a)  b) 
  
Fig. S.2.2. A dynamic model for the interaction of railway track elements: a) track elements under 
one wheelset; b) upon evaluation of the interaction of finite elements 
Equations describing the model of the vertical forces of the railway track are writ-
ten in the analogous matrix form as for (S.2.1). Assumption is made that the whole zone 
of impact of the wheelset with a flat consists of the central finite element Le and two 
finite elements on each side LLe and LRe. Supports on the edges of the first and last finite 
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element are absolutely stiff. According to the dynamic model of the track, a wheelset 
impact through the central finite element Le is distributed on two sleepers and ballasts, 
and is further transmitted to the finite elements LLe and LRe. In order to assess the influ-
ence of LLe and LRe elements on the whole system, the displacements of the finite ele-
ments of the rails should be determined on the Z axis: 
{ }
e
qN)(w )]([ ξξ = ,   (S.2.2) 
where 
p
L
xx
5
1
−
=ξ , when 
p
Lxxx 5
1
+≤≤  is the dimensionless coordinate; 5Lp is the 
finite element length, {qe} is the displacement vector, x is the total covered distance, x1 is 
the distance to the covered sleeper; [N(ξi)] – is the matrix of the finite element form 
functions. The potential energy of the left-side rail finite element LLe is equal to: 
{ } [ ]{ } { } [ ] { } { } [ ]{ }+=+= ∑
=
LLe
T
L
i
LiLi
T
i
T
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T
LpLe qKqqNkNqqKqE
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1
2
1
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2
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6
2
2
)(
2
1
i
iLi
wk ξ ,        (S.2.3) 
where kLi is the equivalent track stiffness, [KLe], {qL} is left-side finite element stiffness 
matrix and displacement vector, which equals: { } .qq T
L
] , 0, [0,
11
ϕ=  The potential ener-
gies of elements LRe and Le are described in analogous way, where displacement vectors 
equal { } 0] 0, , ,[ 22 ϕqq
T
R
=  and { } ] , , ,[ 2211 ϕϕ qqq
T
e
=  respectively. Upon evaluation of 
the rotation of wheelsets around the X axis, the wheelset wheel- the rail penetration at 
contact point ci with dimensionless coordinate ξci is: 
( )[ ]{ }eciciajpajcici qNlZw ξϕξδ =∆−+−= )( . (S.2.4) 
Now the generalised forces at contact point ci will equal: 
n
cjH
aj
pcj
z k
Z
E
Q
aj
δ=
∂
∂
−= ,  (S.2.5) 
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∂
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−= . (S.2.6) 
A system of equations for movement of the rail finite elements Le, LLe and LRe is formed: 
[ ]{ } [ ]{ } [ ]{ } { }
bbbbbbb
FqKqCqM =++  ,                                                                 (S.2.7) 
where [Mb], [Cb] and [Kb] are the rail finite element mass, damping and stiffness matri-
ces respectively; {qb}, { bq } and { bq } are the appropriate point displacement, speed and 
acceleration vectors accordingly. 
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The nonlinear system of equations of the rail movement is equal to: 
{ } { }) ,(
bbbb
qqFq 
Σ
= ,  (S.2.8) 
where { } [ ] { } [ ]{ } [ ]{ }( )bbbbbbbbb qCqKFMqqF  −−=
−
Σ
1
) ,( . 
The model novelty is that upon integration of the derived nonlinear system of equa-
tions of the rail movement into a mathematical model of the system “Vehicle−Track” it 
is possible to assess precisely the influence of the vibrations propagating along the rail-
way track on adjacent wheelsets. The schematic diagram of a mathematical model of the 
vertical vibrations of the passenger car with a wheel flat, as described with 
MATLAB/Simulink software package, is presented in Fig. S.2.3. 
 
 
Fig. S.2.3. General view of 53 DOF model of vertical osccilations of passenger car with wheel flat 
in software package MATLAB/Simulink environment 
Using the software package MATLAB for mathematical computations, lineariza-
tion of the system of nonlinear differential equations describing the “Vehicle−Track” 
dynamic system is performed. The frequency values of natural and damping vibrations 
have been determined. It has been observed that with the change in the track stiffness at 
different seasons the “Vehicle−Track” values of eigenfrequencies in winter are, on the 
average, by 5% higher than in summer. 
3. Numerical investigation of passenger car vibrations  
Research provided in this chapter is aimed at evaluating the effects of wheel rolling de-
fects and track irregularities on all vibrations of car elements (body, bogies and wheel-
sets) at different running speeds and environmental conditions, as well as at determining 
optimum suspension parameters for reducing these vibrations. The chapter gives estima-
tions of vertical and angular accelerations of car elements upon variation of the above-
mentioned parameters. The work also estimates the effect of track stiffness changes (in 
summer and winter) on vibrations under study. Variations in the vertical accelerations of 
the body in winter and summer are plotted in Fig. S.3.1. 
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a)   b) 
  
Fig. S.3.1. Variation in the vertical accelerations of the car body on the even track  
in the period of 8.0–8.4 s: a) in summer; b) in winter 
With the use of the developed expanded dynamic model of the “Vehicle−Track” 
system and upon performance over 100 simulation rides and changing wheel flat param-
eters, the dependence of the vertical impact force on rail due to the passenger car wheel 
with a defect on track stiffness has been determined. Experimental studies validated that 
railway track stiffness in summer and winter varied by 10%, on the average. The meas-
ured difference in the impact force in winter and in summer is given in Fig. S.3.2. 
 

Fig. S.3.2. Difference in the vertical impact force of the wheel in percent, when the passenger car 
wheel rolling surface is with a flat, at motion with different speeds in winter and summer 
Fig. S.3.2 shows that vertical impact force indices in summer and winter may differ 
up to 28%. 
To evaluate the influence of the suspension on the car body vibrations, the primary 
and secondary suspension vertical stiffness parameters have been changed at the respec-
tive ranges. Vertical stiffness of primary suspension elements was changed within the 
range from 300 kN/m to 2 000 kN/m. Stiffness of secondary suspension elements was 
changed from 100 kN/m to 1 000 kN/m. Dependence of the mean vibration accelerations 
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of the car body at motion with a speed of 160 km/h on the stiffness of primary and sec-
ondary suspensions is provided in Fig. S.3.3. 
.  
Fig. S.3.3. Dependence of variation of the car body mean vertical accelerations on the stiffness 
parameters of primary and secondary suspension elements 
Exploration shows that car body vertical vibrations induced by a flat are smallest at 
the stiffness values of 640–980 kN/m for primary and 100–480 kN/m for secondary 
suspension elements. 
The strong effect of track irregularities has been determined – the vertical and an-
gular accelerations of passenger car elements may increase up to 10 times. Upon pro-
cessing of data obtained during simulation using the Fourier transformation method, the 
dependence of repetitions of the amplitudes of passenger car body accelerations on the 
ride time has been defined. The availability of these data enables the assessment of pas-
senger ride comfort by the Sperling ride stability index to be made. It was determined 
that with the passenger car with a flat of 1mm in depth and 20 mm in length running on 
the even road the ride stability index values are very good (0.89), whereas upon intro-
duction of track irregularities, the Sperling index values got increased by almost 3 times 
(2.8) and approached the limit value for passenger cars. 
4. Field testing of passenger car ride stability 
During testing, the following indexes were studied: 
1) passenger car body vertical, transverse and longitudinal accelerations; 
2) passenger car body angular displacement accelerations. 
Tests are conducted at the range of rolling stock motion speeds from 30 km/h to 
80 km/h and changing the speed every 10 km/h. The test rolling stock motion speed was 
determined with less than 5% error. At the Technical Maintenance Centre of the Passen-
ger Transportation Directorate on 2 February 2015, during the unplanned repair, the car 
bogie wheelsets were replaced for the test passenger car No. 5824196-5. The first wheel-
set with a flat of 1 mm in depth and 20 mm in length, the rolling circle diameter 
901 mm. Control indicators are measured in the section “Joniškis–State Border”. The 
upper railway track structure construction consists of R65 rails, Swetrak sleepers, Voss-
loh rail fasteners, and gravel ballast. Spacing of sleepers is 1840 pcs./km. The track sec-
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tion for testing is straight. The railway track quality was assessed by “Plasser&Theurer” 
EM 140 and TrackScan ME 4011244 track measuring cars belonging to Lietuvos 
geležinkeliai AB. The perfect track quality was identified by the measurements per-
formed. The track deflection and rigidity identification equipment “ИЦ ВЭИП”, in-
stalled by the Russian scientists under Professor Mikhail Levizon in this track section, 
was used. According to the statistical calibration results, the railway track resilience 
module in this section was determined. In summer the track resilience module was 
299.2 MPa, and in winter 327.9 MPa.  
Data of all sensors were synchronically collected using Corrsys-Datron equipment 
DAS-3 (Fig. S.4.1), installed on the passenger car No. 5824196-5 body. During research 
the recording frequency of 200 Hz was used, data were recorder into the back-up file. 
a) b)  c) 
   
Fig. S.4.1. Field experiments: a) pilot train; b) data collection equipment Corrsys-Datron DAS-3; 
c) installed accelerometer KISTLER Type 8395A 
The vibration recorder was installed in the passenger car. Triaxial accelerometer 
KISTLER Type 8395A was mounted on a bogie and car body pivot. To fix the passenger 
car body angular displacements, CORRSYS DATRON HF-500C accelerometer gyro-
scope, installed onto the passenger car window at the height of the passenger’s head, was 
used. The recorded data was estimated by the Sperling ride stability index for the as-
sessment of passenger ride comfort.  
a) b) 
  
Fig. S.4.2. Experimental Sperling ride index values at different running speeds:  
a) in vertical direction; b) in lateral direction 
As seen from Fig. S.4.2, the Sperling index values comply with the requirements 
for ride stability, sufficient for passenger cars, whereas good results have not been 
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reached in transverse direction. The highest value of the index in transverse direction has 
been reached at the running speed of 40 km/h, while with the speed increasing the index 
values went on decreasing. The Sperling index values received in vertical direction are 
fluctuating in the zone of values for “sufficient for passenger cars”. With the car running 
speed augmenting, they are evenly increasing. While assessing the effect of vibration on 
human organism, it is necessary to take into account the shock acceleration ratio (SAR), 
which equals the relation of the maximum acceleration value and the mean square accel-
eration value. Upon calculation of the SAR values derived from the obtained experi-
mental data, it is seen that only lateral vibrations comply with this standard. The SAR 
values of vertical vibrations are significantly too high and exceed the set rates by 
1.3−1.8 times. This is induced by wheel defects, track irregularities, car bogie construc-
tion and its rigidity and damping parameters. 
Using the mathematical model of the system “Vehicle−Track” 53 DOF, the de-
pendence of the car body maximum vertical acceleration variation on the ride speed 
(Fig. S.4.2) is formed. This dependence is supplemented with the experimental investi-
gation data. For accuracy obtained (R2 = 0.9179), the data approximating function of five 
coefficients is sufficient: 
.98.87974.61859.0002132.0000008915.0)(
234
−+−+−= vvvvvf                   (S.4.1) 
 
Fig. S.4.2. Dependences of experimental and simulation values of maximum accelerations  
of car body vertical vibrations on the ride speed 
Fourth degree polynomial is composed by using MATLAB mathematical compu-
ting package. During analysis, the sum of residual squares SSE = 252 and average square 
error RMSE = 1.8722 was determined. Error is received due to the fixed random maxi-
mum vertical accelerations that may be induced not only by wheel defects and rail irreg-
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ularities, but also by transverse displacements of the rolling stock wheelsets, which due 
to the cone-shaped wheel profile have an effect on the vertical vibrations of other rolling 
stock elements, that have not been assessed during simulation. Upon coincidence of 
these factors, the resonance may appear and maximum vertical body accelerations fixed 
during testing may be induced that are not reflected in the simulation findings. Since 
maximum values of the car body vertical vibrations determined during experiment are 
scattered within a wide range, therefore, arithmetical means of maximum vertical accel-
erations are derived for the purpose of clarity (Fig. S.4.3).  
 
 
Fig. S.4.3. Comparison of mathematical modelling and experimental average values of wagon 
carbody maximal vertical acceleration considering different velocities 
Fig. S.4.3 shows that at the running speed from 30 km/h to 50 km/h the maximum 
values of the car vertical accelerations, obtained during simulation, differ from experi-
mental results by 12–27%. The largest difference is achieved at 30 km/h. From 50 km/h 
to 60 km/h the mathematical modeling result values approach the experimental results 
(from 13% to 1%) and a decrease in the maximum vertical accelerations of the body is 
observed. From 60 km/h the maximum values of the vertical accelerations of the body 
augment both in terms of experimental and simulation data. With the car speed increas-
ing from 60 km/h to 80 km/h, differences in the simulation and experimental results vary 
from 1% to 5%. Comparing the maximum values of the vertical accelerations of the 
body derived during simulation with experimental research results, at different speeds 
(30–80 km/h), it is seen that during simulation the obtained maximum values of the ver-
tical accelerations of the body are in strong correlation with the values measured during 
field testing. The determined parameters of errors (SSE = 5.4867 and RMSE = 0.9563) 
show that the produced dependence function (S.4.1) correlates strongly with experi-
mental results. This confirms the suitability of the use of the developed 53 l. l mathemat-
ical model “Vehicle−Track” in expensive local field testing. 
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General Conclusions 
1. The developed expanded three-dimensional mathematical model of the 
dynamic system “Vehicle−Track” makes it possible to additionally assess 
the effect of the rail corrugation after the wheel impact on the adjacent bo-
gie wheelsets and track stiffness temperature variation. 
2. Using the developed expanded mathematical model, frequencies of natural 
vibrations of the dynamic system “Vehicle−Track” elements were deter-
mined. In winter, eigenfrequencies of the system “Vehicle−Track” ele-
ments are by 5% higher than in summer. 
3. It was determined that environmental temperature has a strong influence 
on the dynamics of car elements which affects directly the stiffness pa-
rameters of the track upper structure elements. It has been established that 
the vertical impact force value at wheel and rail contact in winter increases 
by 1.3 times. 
4. The dynamic car vibration parameters were determined during field testing 
within the speed range of 30−80 km/h, at a wheelset wheel flat of 1 mm in 
depth and 20 mm in length. The computed Sperling ride stability index 
values comply with the permissible standards, even though they do not 
guarantee the ride comfort. 
5. Upon performance of the analysis of numerical modeling and field testing 
results, it was found that the measured values of the car body vertical ac-
celerations are in strong correlation with the modeling data (RMSE = 
0.1927). This evidences the reliability of the mathematical model of the 
“Vehicle−Track” dynamic system and confirms the opportunity to use it 
for evaluation of the rolling stock dynamics at railway enterprises.  
6. The conducted theoretical and experimental research of the running pas-
senger car makes it possible to expand the computation opportunities by 
evaluating the effect of larger scope railway track and rolling stock param-
eters on the dynamic processes of running. 
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Priedai∗ 
A priedas. Keleivinio vagono bandymų grafikas. 
B priedas. Natūrinių bandymų saugos reikalavimai. 
C priedas. Keleivinio vagono matematinio modelio masių, slopinimo           
ir standumo matricos. 
D priedas. Bendraautorių sutikimai teikti publikacijų medžiagą      
disertacijoje 
E priedas. Autoriaus mokslinių publikacijų disertacijos tema kopijos 
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